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 - Alfabeto Latino
k energia cinética turbulenta
2v tensão de Reynolds normal às linhas de corrente
f parâmetro de sub-relaxação elíptica utilizada no modelo  2v -f .
u
*
, uτ velocidade de fricção (= (τw/ρ)1/2 )
Um velocidade radial média do escoamento
mU , mV média cíclica de Um
D/d relação entre os diâmetros do disco frontal e do orifício de passagem
s/D
relação entre o afastamento do disco frontal e o diâmetro do orifício de
passagem
dp/dx gradiente de pressão
U~ velocidade instantânea do escoamento
U velocidade instantânea média do escoamento
u flutuação de velocidade
r posição radial
R raio da canalização
uv− tensão cisalhante de Reynolds
P produção da turbulência
Ret número de Reynolds da turbulência
y distância à parede
ai coeficientes da equação discretizada (i=p, n, s)
y+, Y+
comprimento adimensional usado para definir as regiões de turbulência
no escoamento
U+ velocidade instantânea média normalizada pela velocidade de fricção
V velocidade do escoamento (= mU )
T escala de tempo da turbulência
L escala de comprimento da turbulência
Ni número de volumes da malha computacional (i=1, 2)
ymin posição do final do volume adjacente à parede em relação à parede
∆r tamanho dos volumes de controle
f fator de atrito
e/D rugosidade relativa da canalização
Re número de Reynolds do escoamento médio
Str número de Strouhal
Str´ número de Strouhal (adimensionalizado pela velocidade de fricção uτ)
f(trans)/f(est)
relação entre o fator de atrito para escoamento pulsante e o fator de
atrito para o mesmo número de Reynolds em escoamento estacionário.
dpdx(trans)/dpdx(est)
relação entre o gradiente de pressão para escoamento pulsante e o
gradiente de pressão para o mesmo número de Reynolds em
escoamento estacionário.
- Alfabeto Grego
τw tensão de cisalhamento na parede
ε dissipação da turbulência
ω freqüência dos vórtices turbulentos
γ amplitude de pulsação de mU
ω freqüência angular de pulsação de mU
ν viscosidade cinemática do fluido
ρ massa específica do fluido
νt viscosidade cinemática turbulenta
ε~ dissipação “modificada” da turbulência
σk, σε número de Prandtl turbulento
Φ campo escalar geral
Γ coeficiente de difusão
∆o comprimento do volume adjacente à parede
γi razão de aspecto dos volumes de controle (i=1, 2)
ω+ parâmetro adimensional de freqüência angular
uv valor absoluto da tensão cisalhante de Reynolds
Ө ângulo de defasagem entre a tensão na parede e a velocidade média do
escoamento
γτ
razão entre as amplitudes de oscilação da tensão na parede  e da
velocidade média
θτ ângulo de defasagem entre o gradiente de pressão e a tensão na parede
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FMVS fluxo de massa pela válvula de sucção do compressor
FMVD fluxo de massa pela válvula de descarga do compressor
FMVP fluxo de massa entre da folga pistão-cabeçote para o orifício de descarga
V(t),V volume do cilindro de compressão
T, T(t), Tg(t) temperatura do gás dentro do cilindro de compressão
P, P(t) pressão do gás dentro do cilindro de compressão
M massa de gás dentro do cilindro do compressor
M0
massa de gás dentro do cilindro do compressor no intervalo de tempo
anterior
R constante do gás
T0
temperatura do gás dentro do cilindro de compressão no intervalo de
tempo anterior
P0
pressão do gás dentro do cilindro de compressão  no intervalo de tempo
anterior
V0 volume do cilindro de compressão no intervalo de tempo anterior
hw
coeficiente de convecção para a troca de calor entre o gás no cilindro e as
paredes deste
fmi
fluxo de massa de gás entrando e saindo do cilindro (o subíndice i indica o
sentido)
Ac, Atroca área de troca de calor entre as paredes do cilindro e o gás
V volume específico do gás
Us velocidade do gás pela válvula de sucção
Ud velocidade do gás pela válvula de descarga
cp calor específico do gás a pressão constante
hi entalpia do gás entrando e saindo do cilindro (o subíndice i indica o
sentido)
k condutividade térmica do gás
D diâmetro do cilindro
qw, q fluxo de calor entre o gás e as paredes do cilindro (por unidade de área)
Tw temperatura da parede do cilindro
Re(t) número de Reynolds do gás dentro do cilindro
L(t) fator de compressibilidade do gás
U velocidade média do pistão
U velocidade instantânea do pistão
Nu número de Nusselt
L comprimento do cilindro
Acis área de cisalhamento do escoamento pela folga pistão-cabeçote
Atrans área transversal ao escoamento pela folga pistão-cabeçote
Dh diâmetro hidráulico da folga pistão cabeçote
u velocidade do gás pela folga pistão-cabeçote
f fator de atrito
e/D rugosidade relativa da canalização
h0 entalpia de estagnação do gás
T0 temperatura de estagnação do escoamento
Cc Coeficiente de contração
Afolga área transversal  da folga pistão-cabeçote
Acamara área transversal da região do orifício de descarga
leff comprimento efetivo
Rori raio do orifício de descarga
Hori altura do orifício de descarga
- Alfabeto Grego
ρ, ρ(t) massa específica do gás dentro do cilindro de compressão
ρ0
massa específica do gás dentro do cilindro de compressão no intervalo de
tempo anterior
γ razão entre os calores específicos
α difusividade térmica do gás
δ espessura da folga pistão - cabeçote
µ viscosidade do gás
τw tensão de cisalhamento nas paredes do cilindro
σo, σi razão entre áreas
RESUMO
O projeto de compressores de refrigeração doméstica envolve a análise de diversos
aspectos físicos. Por exemplo, a eficiência dos sistemas de válvulas é afetada pelo escoamento
pulsante nos filtros de sucção e de descarga, afetando a eficiência volumétrica do compressor
através dos processos de enchimento e esvaziamento do cilindro. O presente trabalho
considera a modelagem de transientes associados aos escoamentos em sistemas de
sucção/descarga e na folga entre pistão e placa de válvulas, durante o esvaziamento do
cilindro.
Para o caso de sistemas de sucção e descarga, a modelagem visa avaliar parâmetros do
escoamento, tais como tensão de cisalhamento na parede e perfil de velocidade, sob diferentes
níveis de transientes. Para isto, considera-se a situação simplificada de escoamento turbulento
incompressível plenamente desenvolvido em dutos, submetido a pulsações no fluxo de massa.
Para a avaliação das grandezas turbulentas, foram testados os modelos de turbulência k-ε de
Launder e Sharma (1974), k-ω de Wilcox (1994) e k-ε v2-f de Durbin (1991). As equações
governantes foram discretizadas de acordo com a metodologia de volumes finitos e resolvidas
através do algoritmo TDMA. Os resultados numéricos, validados através da comparação com
dados experimentais, mostram que os transientes provocam alterações significativas na tensão
de cisalhamento na parede e outros parâmetros do escoamento.
Para a folga entre pistão e placa de válvulas, desenvolve-se uma metodologia para
resolver o esvaziamento do cilindro, considerando uma formulação unidimensional para o
escoamento compressível e a hipótese de gás ideal. O método dos volumes finitos é adotado
em uma malha que se deforma em função do movimento do pistão. O modelo é acoplado a
um código de simulação do compressor e obtêm-se resultados para pressão e temperatura do
gás no cilindro, bem como para o deslocamento das válvulas de sucção e descarga. A análise
dessas quantidades mostra que existe uma variação apreciável dos valores da pressão e
velocidade entre a parede do cilindro e a entrada da válvula de descarga.
ABSTRACT
The design of reciprocating compressors employed in refrigeration involves the
analysis of several physical aspects. For instance, the efficiency of valves is affected by the
pulsating flow in the suction and discharge systems. Additionally, the compressor volumetric
efficiency depends on the cylinder intake and discharge processes. The present work
considers the modeling of transient effects associated to the flow in suction and discharge
systems and in the cylinder during the fluid discharge.
For the case of suction and discharge systems, the modeling aims to evaluate flow
parameters, such as wall shear stress and velocity profile, under different transient levels. The
simplified situation of fully developed incompressible turbulent flow is considered, submitted
to mass flow rate harmonic oscillations. For the evaluation of the turbulence quantities, the k-
ε of Launder and Sharma (1974), the k-ω model of Wilcox (1994) and the k-ε v2-f of Durbin
(1991) have been adopted. The governing equations were discretized with the finite volume
methodology and solved through the TDMA algorithm. Numerical results, validated through
comparisons with experimental data, show that the transients give rise to important variations
in the wall shear stress and other flow parameters.
In the second part of the work, a numerical methodology is developed to solve the
flow in cylinder during the discharge process. A one-dimensional formulation is adopted for
the compressible flow in the gap between piston and valve plate, combined with the ideal gas
hypothesis. The finite volume methodology is applied on a deforming mesh that adapts itself
according to the piston position. The model is incorporated into a compressor simulation code
and results are obtained for pressure and gas temperature in the cylinder, as well as for the
displacement of the suction and discharge valves. The analysis indicates that flow properties,
such as pressure and velocity, display an important radial variation between the cylinder wall
and the discharge valve entrance .
CAPÍTULO 1
INTRODUÇÃO
1.1. Considerações Iniciais
O compressor é um equipamento responsável pelo bombeamento do fluido de trabalho em
sistemas de refrigeração com o objetivo de fornecer energia de pressão através de um ciclo de
compressão. Podem ser citados como exemplos de sua utilização: condicionamento de ar
residencial, condicionamento de ar em automóveis, refrigeração comercial e doméstica, etc.
Dentre os vários tipos de compressores, o presente trabalho estará enfocando os
compressores de deslocamento positivo, mais especificamente os alternativos. Nestes
compressores o ciclo de compressão é efetuado de forma alternativa via pistão. Este tipo de
compressor é largamente utilizado em todos os ramos da refrigeração.
Um esquema simplificado de um compressor alternativo utilizado em sistemas de
refrigeração é apresentado na figura 1.1.
Figura 1.1 – Esquema de um compressor alternativo; (modificada de Possamai, 1994).
No compressor, o fluido é admitido para dentro do cilindro via sistema de sucção (muffler
(silenciador), câmara e válvula de sucção), conforme ilustrado na figura 1.2. A válvula de
sucção tem a sua abertura originada pela diferença de pressão entre a câmara de sucção e o
cilindro.  Posteriormente, o fluido sofre um processo de compressão até o momento que, por
Válvula de
sucção
Válvula de
descarga
Cilindro
Pistão
Câmara de
sucção
Câmara de
descarga
Sistema de
Acionamento
Gás vindo do
muffler de sucção
(ver figura 1.2)
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diferença de pressão entre o cilindro e as câmaras, há o fechamento da válvula de sucção e,
posteriormente, a abertura da válvula de descarga. Há então o escoamento do fluido pelo
sistema de descarga rumo ao sistema de trabalho.
O muffler de sucção é constituído de câmaras e tubos dispostos alternadamente, conforme
indicado na figura 1.2. Este componente tem um papel importante no desempenho do
compressor, uma vez que reduz a pulsação de pressão gerada junto à válvula de sucção,
reconhecida como uma fonte importante de ruído. Além disso, o muffler afeta a eficiência
volumétrica do compressor, pois a troca de calor ao longo do mesmo atua diretamente no
valor da massa específica do gás que entra no cilindro.
Figura 1.2 – Muffler de sucção.
A força originada pelo campo de pressão do escoamento através das válvulas tem um
papel fundamental nos seus movimentos de abertura e fechamento. Sendo assim, para o
projeto de válvulas de alta eficiência, deve-se conhecer em detalhes as características do
escoamento. Além das válvulas, a eficiência do compressor é também afetada pelo
escoamento nos sistemas de sucção e de descarga, bem como no interior do cilindro,
decorrente de perdas de carga, trocas de calor, geração de ruído, etc.
Em função do exposto, fica evidente que a otimização de componentes de compressores
passa pela análise e entendimento do escoamento de fluido refrigerante. Esta tarefa pode ser
realizada experimentalmente e/ou numericamente.
Embora resultados experimentais sejam desejáveis para se analisar o escoamento, algumas
vezes um experimento pode ter um custo elevado e, em certas situações, mesmo impossível
de ser realizado. A simulação numérica é outra forma de se avaliar a estrutura do escoamento
e analisar assim variáveis de interesse. Deve-se ressaltar, porém que, assim como a qualidade
dos resultados experimentais está diretamente ligada à qualidade e precisão do experimento, a
Entrada Volumes do muffler
Tubos
Válvula de sucção
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qualidade dos resultados numéricos está associada à capacidade do modelo computacional em
representar o fenômeno físico. Assim, hipóteses simplificativas, modelos de turbulência,
discretizações espacial e temporal, entre outros aspectos, fazem da simulação numérica uma
atividade que também demanda um senso crítico apurado. Atualmente, empresas atuando na
fabricação de compressores adotam a simulação numérica como ferramenta importante no
desenvolvimento de novos produtos.
1.2. Objetivos do trabalho
A evolução dos recursos computacionais tem permitido o aprimoramento de modelos
matemáticos para a descrição precisa de diversos fenômenos físicos que até pouco tempo atrás
só podiam ser observados experimentalmente.
Diversos trabalhos, descritos no capítulo 2, buscaram tornar a experimentação numérica
cada vez mais precisa no que tange à simulação de compressores alternativos. O presente
trabalho se insere neste contexto, tendo como objetivo a análise numérica de escoamentos
transientes em compressores. A análise enfocará os sistemas de sucção e descarga de
compressores alternativos, onde, conforme descrito anteriormente, o escoamento assume um
papel fundamental.
Para alcançar o objetivo supracitado, serão analisadas duas situações distintas de
escoamentos. Na primeira delas, investigam-se as forças viscosas em sistemas de sucção e
descarga. O escoamento, pela própria dinâmica das válvulas automáticas, é de natureza
transiente e este aspecto, como demonstrado na literatura, pode afetar consideravelmente a
tensão cisalhante na parede. Esta investigação permitirá uma melhor compreensão dos
fenômenos físicos envolvidos, o aprimoramento de metodologias de simulação do
compressor, bem como uma análise de diferentes alternativas para a modelação do
escoamento turbulento.
A segunda situação refere-se ao desenvolvimento de um modelo matemático simplificado
para a análise do escoamento no cilindro durante a abertura da válvula de descarga. Salinas-
Casanova (2001) e Matos (2002) investigaram numericamente o fenômeno, trazendo
subsídios importantes para o seu entendimento e fornecendo uma ferramenta de auxílio no
projeto de compressores. No entanto, as metodologias numéricas desenvolvidas pelos
referidos autores apresentam um custo computacional elevado, o que torna difícil a sua
utilização em situações práticas de engenharia.
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1.3. Organização do documento
Este capítulo teve o propósito de indicar a motivação e os objetivos do presente
trabalho. No capítulo 2 apresenta-se uma revisão de trabalhos abordando escoamentos em
compressores, com ênfase naqueles em regime transiente.
Nos capítulos 3 e 4 são abordadas as duas situações de interesse, discutidas
anteriormente. Para cada uma delas, são apresentados em detalhes os modelos matemáticos,
as hipóteses simplificativas e a metodologia de solução, além de uma discussão dos
resultados.
O capítulo 5 fornece um fechamento da investigação, com a indicação das principais
conclusões e de sugestões para trabalhos futuros.
CAPÍTULO 2
REVISÃO BIBLIOGRÁFICA
Diversos trabalhos são encontrados na literatura referentes à simulação de compressores
alternativos. Por exemplo, Ussyk (1984) desenvolveu uma ferramenta numérica de simulação,
envolvendo a solução de um sistema de várias equações acopladas, tais como:
• volume, relacionando o ângulo de giro do eixo-motor;
• relações termodinâmicas fornecendo massa de gás, pressão e temperatura no
cilindro;
• vazamento de gás pela folga pistão cilindro;
• equações para o escoamento do gás refrigerante através das válvulas de sucção e
descarga;
• equações da dinâmica das válvulas.
Além dessas equações, cinco conjuntos básicos de informações experimentais são
acoplados ao modelo: dados de áreas efetivas de força e de escoamento sobre as válvulas,
freqüências naturais, modos de vibração e coeficiente de amortecimento das válvulas e índices
politrópicos da compressão e expansão. Resultados como deslocamento e fluxo de massa nas
válvulas bem como eficiência e capacidade do compressor foram gerados. Ussyk (1984)
apresenta também uma revisão de trabalhos anteriores relacionados à simulação de
compressores.
Atualmente existem modelos matemáticos mais elaborados do que os utilizados por Ussyk
(1984) e que melhoram substancialmente os resultados da simulação de compressores. Por
exemplo, Pérez-Segarra et al. (1996) e Deschamps et al. (2002) adotam uma formulação de
escoamento compressível transiente unidimensional, com o atrito viscoso na parede sendo
avaliado através de correlações clássicas de fator de atrito.
Deve ser destacado que em um compressor alternativo as válvulas apresentam um
movimento de abertura e fechamento periódico. Conseqüentemente o fluxo de massa que
entra e sai do cilindro via os sistemas de sucção e de descarga possui um comportamento
pulsante. De fato, regiões de grande aceleração e desaceleração são encontradas nesses
sistemas e, desta forma, é necessário que se tenha um modelo matemático que descreva de
forma precisa os efeitos destes transientes. São especificamente os trabalhos relacionados a
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escoamentos transientes em sistemas de sucção, descarga e no cilindro de compressores
alternativos os focos da presente revisão bibliográfica.
A fim de maior clareza, a revisão desses trabalhos é realizada a seguir em seções distintas,
tentando enquadrá-los de acordo com os objetivos indicados no capítulo 1.
2.1 Escoamentos pulsantes em canalizações
Como mencionado anteriormente, as correlações empregadas para a avaliação da tensão
de atrito na parede dos sistemas de sucção e de descarga são aquelas desenvolvidas para
escoamentos estacionários. Naturalmente, o escoamento em um muffler de sucção apresenta
transientes muito elevados e pode-se assim questionar o uso dessas correlações. Assim, um
estudo mais detalhado sobre o comportamento de escoamentos pulsantes em canalizações
pode trazer subsídios relevantes à modelagem numérica de compressores.
Uchida (1956) resolveu analiticamente o escoamento laminar, incompressível, e
plenamente desenvolvido em canalizações, submetido a uma condição de pulsação no
gradiente de pressão. A forma da pulsação foi descrita como uma série de Fourier de senos e
cossenos, e o método de solução analítico da equação de Navier-Stokes nestas condições foi
obtido via expansão em autofunções. Como resultados pode-se destacar a existência de um
atraso na fase da variação da velocidade do escoamento em relação ao gradiente de pressão.
Este atraso é zero para a condição estacionária e tende a 90o para uma pulsação de freqüência
infinita. Uchida (1956) constatou também que o perfil de velocidade do escoamento fica
alterado em relação ao do plenamente desenvolvido.
O trabalho de Uchida (1956) é útil para o entendimento do comportamento de
escoamentos submetidos a condições transientes pulsantes. No entanto, deve-se notar que o
regime turbulento prevalece em praticamente todas as aplicações tecnológicas. Como a
turbulência não é possível de ser avaliada analiticamente, a modelação numérica e a
investigação experimental são as únicas alternativas possíveis.
Do ponto de vista experimental, uma série de trabalhos relacionados a escoamentos
pulsantes podem ser relacionados. Mizushina et al. (1973) investigaram um escoamento
turbulento pulsante e plenamente desenvolvido em dutos. O fluido de trabalho utilizado foi
uma solução aquosa e a pulsação do escoamento foi estabelecida por bombas. Nesses
experimentos os autores utilizaram técnicas eletroquímicas para a medição da velocidade. Os
resultados foram obtidos para um número de Reynolds médio de 10.000, e constatou-se pelos
referidos autores que em baixas freqüências de pulsação o perfil de velocidade se assemelha
muito a uma situação de escoamento estacionário e quase não há oscilação da intensidade da
turbulência. Já para altas freqüências de pulsação os perfis de velocidade são alterados,
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obtendo-se valores para a tensão de Reynolds negativos, mesmo com o gradiente do campo
médio de velocidades positivo. Assim, a hipótese de Boussinesq, utilizada em praticamente
todos os modelos de turbulência baseados no conceito de viscosidade turbulenta, se torna
inapropriada na modelação da estrutura do escoamento em questão.
Ramaprian e Tu (1983a, 1983b) também investigaram escoamentos pulsantes plenamente
desenvolvidos em dutos, usando a água como fluido de trabalho. A velocidade instantânea foi
medida via velocimetria laser Doppler e a tensão cisalhante na parede através da anemometria
de fio quente. Os autores procuraram quantificar variáveis para caracterizar o escoamento, tais
como perfil de velocidade, variação da tensão cisalhante na parede, tensão de Reynolds e
intensidade da turbulência. Os dados mostram com bastante clareza que escoamentos
pulsantes apresentam uma estrutura diferenciada. Um exemplo interessante de resultado
mostra que para escoamentos pulsantes em determinadas amplitudes e freqüências de
pulsação, o perfil logarítmico de velocidade não é válido. Esta constatação é muito
importante, pois grande parte dos tratamentos da região da parede efetuados para modelos de
turbulência a altos números de Reynolds utiliza este conceito.
 Mao e Hanratty (1986) analisaram um escoamento turbulento plenamente desenvolvido
submetido a uma variação cossenoidal da vazão. Foram utilizadas freqüências de pulsação de
0,625Hz e 0,325Hz, para um número de Reynolds médio variando entre 15.000 e 70.000.
Dentre os resultados obtidos, pode-se destacar a diferença de fase entre a velocidade no centro
da canalização e o gradiente de velocidade na parede. Este resultado é de grande importância,
uma vez que para os cálculos do fator de atrito, as correlações não levam em conta esta
defasagem. Foi também observada uma defasagem entre as oscilações da tensão na parede e
do gradiente de pressão.
Finnicum e Hanratty (1988) observaram que em escoamentos turbulentos pulsantes com
freqüências baixas de pulsação, a tensão na parede, a velocidade da linha de centro e a
intensidade da turbulência estão aproximadamente em fase. Em freqüências de pulsação mais
elevadas, a turbulência não responde às oscilações na vazão e, por conseguinte, a variação
induzida na intensidade da turbulência fica pequena mesmo que a variação da fase entre a
tensão na parede e o gradiente de pressão seja grande. Foi notado também que à medida que
se aumenta a freqüência de pulsação, a diferença de fase entre o gradiente de pressão e a
tensão na parede vai crescendo até um valor limite em torno de 45o. Este valor para a
diferença de fase é o valor previsto pela teoria de escoamento quase laminar (Uchida, 1956).
Tardu et al. (1993) analisaram escoamentos turbulentos pulsantes em canalizações para
um vasto intervalo de amplitudes e freqüências de pulsação. Eles perceberam que os valores
médios no ciclo para o perfil de velocidades, a intensidade da turbulência e a tensão na parede
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são muito próximos dos resultados para escoamentos estacionários. Com relação à tensão na
parede, esta constatação também foi feita por Mao e Hanratty (1986).
Barker e Williams (2000) analisaram experimentalmente o comportamento do coeficiente
de troca de calor em escoamentos turbulentos pulsantes em canalizações. Foi observado pelos
autores que o fluxo de calor na parede diminui drasticamente em algumas posições do ciclo de
oscilação. A justificativa para tal comportamento foi atribuída ao fenômeno de
relaminarização do escoamento, originado pelo decréscimo na produção da turbulência
associada ao confinamento da deformação do escoamento na subcamada limite viscosa,
colapsando a produção da turbulência. Como conseqüência, o escoamento não consegue mais
manter o regime turbulento e laminariza mesmo em altos números de Reynolds. A previsão
deste comportamento do escoamento é crucial, já que reduz drasticamente a troca de calor e o
fator de atrito na parede.
Ohmi et al. (1978) resolveram numericamente o escoamento turbulento pulsante
plenamente desenvolvido em um duto circular. As equações que regem o fenômeno foram
discretizadas via diferenças finitas e as equações da turbulência foram fechadas via um
modelo algébrico para a viscosidade turbulenta. No modelo algébrico a velocidade de fricção
u* (≡ ρτ //u w ) foi avaliada de duas formas: i) considerando o campo médio de velocidades
(viscosidade turbulenta independente do tempo)  e ii) considerando o campo instantâneo de
velocidades. Os autores procuraram avaliar o comportamento do perfil de velocidade em
função da freqüência de pulsação. Foi constatado que os modelos compararam bem com os
dados experimentais em freqüências altas de pulsação, mas o mesmo não acontecendo em
freqüências baixas, sendo que o modelo com a velocidade de fricção variando com o tempo
obtendo uma melhor performance.
 Kita et al. (1980) também utilizou um modelo algébrico para viscosidade turbulenta.
Foram gerados resultados de perfil de velocidade, variação da tensão cisalhante na parede em
função da freqüência, o comportamento do fator de atrito em função do número de Reynolds e
a diferença de fase entre a tensão na parede e a velocidade.
Ramaprian et al. (1983a) utilizaram o modelo algébrico de Prandtl para prever o
comportamento de escoamentos pulsantes. Os resultados obtidos não se restringiram
unicamente a parâmetros globais do escoamento, tais como perfil de velocidade, tensão na
parede, ângulo de fase, etc., mas abrangeram uma análise mais detalhada da estrutura da
turbulência, incluindo valores da tensão de Reynolds e da intensidade da turbulência. Os
autores constataram que os resultados não concordavam bem com os dados experimentais,
principalmente em baixas freqüências de pulsação. A concordância era tão melhor quanto
maior a freqüência de pulsação, devido ao fato de que nas maiores freqüências o gradiente de
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pressão e de inércia são os termos dominantes na equação da quantidade de movimento, com
o efeito da turbulência praticamente desprezível. Por este motivo, os resultados dos modelos
algébricos tendem a ter uma melhor concordância com dados experimentais em altas
freqüências, já que as limitações inerentes aos modelos nestas situações acabam por não afetar
os resultados.
É conveniente mencionar que os modelos de turbulência algébricos, embora de fácil
implementação e de baixo custo computacional, carecem de embasamento físico em sua
formulação. Por exemplo, pelo fato de não utilizarem uma equação de transporte para as
variáveis turbulentas, o efeito dos transportes por difusão e convecção não é levado em
consideração no cálculo da viscosidade turbulenta. Em muitas situações (como, por exemplo,
escoamentos com regiões de recirculação) são justamente estes termos que regem o fenômeno
físico. Além disto, também por não possuírem uma equação de transporte para as variáveis
turbulentas, esses modelos não têm como avaliar a variação das propriedades turbulentas em
regimes transientes, devido à inexistência dos termos de inércia. Alguns modelos algébricos
se propõem a considerar a variação temporal em suas equações mas carecem de generalidade,
com a qualidade dos resultados podendo deteriorar quando o comportamento do escoamento
for diferente daquele utilizado no seu desenvolvimento. Maiores detalhes sobre modelos de
turbulência algébricos e de suas limitações podem ser obtidos em Silva Freire et al. (2002).
Cotton e Ismael (1996) usaram um modelo de turbulência que leva em consideração os
termos de transporte, representado pelo modelo k-ε para baixos números de Reynolds de
Launder e Sharma (1974). Os resultados obtidos com este modelo mostraram serem melhores
que os obtidos com os modelos algébricos, fornecendo uma boa concordância com resultados
experimentais em uma grande faixa de freqüências de pulsação. No trabalho de Cotton e
Ismael (1996) são apresentados resultados de variação da tensão média na parede, variação da
amplitude da tensão média na parede, defasagem entre as oscilações da tensão na parede e da
velocidade média, defasagem entre as oscilações da tensão na parede e do gradiente de
pressão. Os autores constataram que em baixas freqüências de pulsação, onde os termos de
inércia são pequenos em relação aos demais termos na equação da quantidade de movimento,
os modelos desenvolvidos para situações de regime estacionário podem prever o
comportamento do escoamento de forma satisfatória. Em freqüências elevadas de pulsação,
onde o comportamento do escoamento é dominado pelos termos de inércia e de pressão, os
detalhes dos modelos de turbulência não são importantes e os resultados obtidos com a teoria
quase laminar (Uchida, 1956) representam bem os dados experimentais. Entretanto, nas faixas
de freqüência entre esses dois limites, um modelo mais elaborado para a turbulência precisa
ser utilizado.
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O primeiro grande objetivo do presente trabalho é desenvolver uma ferramenta numérica
capaz de prever com qualidade o comportamento de escoamentos pulsantes plenamente
desenvolvidos em canalizações. As equações da turbulência serão fechadas com a utilização
de três modelos diferenciais: o modelo k-ε de Launder e Sharma (1974), o modelo k-ω de
Wilcox (1994) e o modelo 2v -f de Durbin (1991).
Além de melhor compreender o comportamento e a estrutura do escoamento na presença
de diferentes transientes, objetiva-se também avaliar o desempenho desses modelos na
previsão dos dados experimentais dos trabalhos anteriormente descritos. A implementação
computacional também será verificada através da comparação dos resultados deste trabalho
com os resultados numéricos obtidos por Cotton e Ismael (1996).
Finalmente, procura-se também desenvolver uma correlação para a tensão na parede que
possa ser aplicada na solução numérica de escoamentos transientes unidimensionais, tal como
são modelados em sistemas de sucção e de descarga de compressores.
2.2 Modelação do escoamento em cilindros de compressores alternativos
Na literatura podem ser encontrados muitos trabalhos além do desenvolvido por Ussyk
(1984) que aborda a simulação numérica de compressores alternativos como, por exemplo,
Srinivas et al. (2002), Longo et al. (2003), Bassi et al. (2000) e Corberan (2000). Nesses
trabalhos, o cilindro do compressor foi modelado via formulação integral, com a pressão e a
temperatura sendo avaliadas considerando o processo de compressão e expansão como
politrópico (Srinivas et al., 2002; Ussyk, 1984), ou utilizando a primeira lei da termodinâmica
combinada com a equação de estado do gás (Longo et. al , 2003; Corberán, 2000).
A modelação termodinâmica ou politrópica do processo de compressão cilindro do
compressor através de uma análise integral para a avaliação de propriedades médias apresenta
ótima concordância com o fenômeno físico quando valores de pressão, temperatura e massa
específica dentro do cilindro são pouco afetados pelo escoamento, ou seja, por um campo de
velocidades. Assim, quando o pistão se encontra afastado da placa de válvulas, a análise
integral apresenta resultados satisfatórios, uma vez que os termos dominantes no fenômeno
físico são os termos de variação volumétrica. Além disso, a transferência de calor na parede
do cilindro pode ser modelada de maneira satisfatória por correlações empíricas (Catto, 1996;
Todescat et al., 1993; Fagotti e Prata, 1998). Entretanto, quando o pistão se aproxima do
ponto morto superior e a válvula de descarga se abre há um escoamento na folga entre as
paredes do pistão e o cabeçote em direção ao orifício de descarga. Matos (2002) encontrou
nesses casos uma variação de pressão ao longo da superfície do pistão de aproximadamente
2,4 bar, originada pelo escoamento, em um campo de pressão com valor médio de 18 bar.
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Nessas situações, balanços integrais para o cálculo das propriedades do cilindro são
ineficazes, não conseguindo captar fenômenos observados em dados experimentais e também
numericamente por Matos (2002). A metodologia desenvolvida por Matos (2002) adota o
modelo de turbulência RNG k-ε de Orzag et al. (1993) e, embora para uma formulação
bidimensional, possui um custo computacional extremamente elevado (14 dias para a
simulação de 4 ciclos de compressão em um Pentium III 700MHz), decorrente de diversos
aspectos. Um deles decorre do fato de que, além do escoamento no cilindro, o modelo resolve
o escoamento e a dinâmica da válvula de descarga de forma acoplada. Atualmente os recursos
computacionais estão sendo reduzidos com o emprego de novas metodologias de solução
(Rovaris, 2004) e o tempo de processamento requerendo em torno de um dia. Mesmo assim, o
código é de difícil emprego na indústria pois no desenvolvimento de um projeto é necessária
uma série de simulações.
Em função do exposto, o terceiro objetivo traçado para o presente trabalho é o
desenvolvimento de uma metodologia simplificada que permita a solução do escoamento no
cilindro do compressor, junto ao ponto morto superior e durante a abertura da válvula de
descarga. Busca-se uma redução drástica do custo computacional e, ainda sim, captar os
fenômenos físicos observados experimentalmente e por Matos (2002).
CAPÍTULO 3
MODELAÇÃO DE ESCOAMENTOS TURBULENTOS PULSANTES EM
CANALIZAÇÕES
3.1. Introdução
Conforme exposto no capítulo anterior, a estrutura de um escoamento transiente difere
daquela de um escoamento estacionário. Escoamentos transientes são encontrados em
componentes de compressores e, desta forma, torna-se importante uma análise detalhada de
seu comportamento.
Os objetivos desta parte do trabalho são o de fornecer uma ferramenta numérica para
avaliar escoamentos pulsantes e, a partir da mesma, analisar o comportamento do escoamento
sob diferentes condições de transiente.
3.2. Formulação do problema
As seguintes hipóteses foram adotadas na modelação do problema:
a) Escoamento turbulento: os níveis de velocidade são característicos de situações
encontradas em aplicações de engenharia;
b) Escoamento incompressível: não há variação da massa específica do fluido em
função da variação do campo de pressão;
c) Escoamento plenamente desenvolvido: O problema segue uma formulação
unidimensional, com variações apenas na direção radial;
d) Escoamento isotérmico: Não há variação de temperatura e, desta forma, a equação
da energia não é resolvida.
e) Fluido Newtoniano.
A pulsação do escoamento é imposta pela variação da vazão, representada por uma
oscilação harmônica da forma
[ ]γcos(ωt)1U(t)U mm += (3.1)
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onde Um(t), mU  , γ, ω representam, respectivamente, a velocidade média instantânea, a média
cíclica de Um(t), a amplitude e a freqüência angular de pulsação.
Como o escoamento a ser resolvido é em regime turbulento, se faz necessário utilizar um
modelo de turbulência. O procedimento estatístico convencional para um escoamento
turbulento estacionário é decompor as propriedades instantâneas do escoamento em um valor
médio temporal e uma componente de flutuação.
uUU~ += (3.2)
sendo U o valor médio da velocidade e u a componente de flutuação. Devido ao fato do
escoamento tratado no presente trabalho ser transiente, uma definição equivalente é requerida
e é baseada em uma média sobre um número de ciclos aceitável.
Considerando as hipóteses já definidas, as equações governantes são:
a) Conservação da quantidade de movimento na direção axial
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onde U, dp/dx são, respectivamente, a velocidade e o gradiente de pressão. Define-se uvρ−
como a tensão cisalhante de Reynolds. É oportuno dizer que a velocidade U e uv  são funções
da posição radial e do tempo, enquanto que o gradiente de pressão dp/dx é função apenas do
tempo. As propriedades do fluido são representadas pela densidade ρ e a viscosidade
cinemática ν, ambas consideradas constantes.
b) Conservação da massa na forma integral
∫ =
R
0 m2
)t(U)rdrπ2(U)Rπ(
1 (3.4)
onde R representa o raio da canalização.
A equação (3.3) é denominada “equação de Reynolds”. O termo uv  representa a
transferência de quantidade de movimento originada pelas estruturas turbulentas. A inserção
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deste termo na parcela difusiva da equação é um artifício matemático para facilitar a solução
das equações, assumindo que a mesma representa um acréscimo na tensão cisalhante.
Existem basicamente três formas de solução da turbulência. As duas primeiras formas
são a simulação numérica direta (DNS) e a simulação de grandes escalas (LES), as quais
resolvem diretamente a equação de Navier Stokes. A terceira forma resolve as equações de
Reynolds para o campo de velocidades médio. As tensões de Reynolds presentes nas
equações médias são determinadas por um modelo de turbulência, que pode ser um modelo
baseado no conceito de viscosidade turbulenta ou mais diretamente aproximado por modelos
de transporte para as tensões de Reynolds. Uma maior explicação quanto a cada um dos
métodos, suas vantagens e limitações podem ser encontradas em Silva Freire et al. (2002) e
Pope (2000). No presente trabalho, a turbulência é modelada segundo o conceito de
viscosidade turbulenta, com a tensão de Reynolds uvρ−  sendo modelada através da hipótese
de Boussinesq:
r
U
νuv t ∂
∂
=− (3.5)
A hipótese de Boussinesq define a tensão cisalhante de Reynolds como diretamente
proporcional à deformação do campo médio de velocidade.
Com a utilização da equação (3.5), o sistema de equações está praticamente fechado,
faltando apenas avaliar a viscosidade turbulenta tν . É exatamente o valor tν  que é calculado
pelos modelos de turbulência. Deve-se ter em mente que a viscosidade turbulenta não é uma
propriedade do fluido e sim do escoamento, podendo variar espacialmente e temporalmente.
Utilizando a hipótese de Boussinesq, a equação (3.3) fica da seguinte forma:
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Existem diversas classes de modelos de turbulência baseados no conceito de
viscosidade turbulenta, envolvendo desde simples relações algébricas até sistema de equações
diferenciais. No presente trabalho adotam-se os modelos mais difundidos para a simulação de
escoamentos turbulentos, todos de natureza diferencial. Detalhes desses modelos são
fornecidos a seguir.
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3.2.1. Modelo k-ε para baixos números de Reynolds (Launder e Sharma, 1974)
O modelo k-ε para baixos números de Reynolds de Launder e Sharma (1974)
apresenta o seguinte conjunto de equações:
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sendo que:
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onde νt , k, Pk, y e Ret são, respectivamente, a viscosidade cinemática turbulenta, a energia
cinética turbulenta, a produção de energia cinética turbulenta, a distância à parede e o número
de Reynolds da turbulência. O modelo é apropriado para baixos números de Reynolds porque
permite resolver as regiões próximas às paredes, onde os efeitos viscosos começam a ser
importantes (Ret < 100). As constantes fµ e f2 são funções de amortecimento introduzidas para
fornecer o decaimento correto da turbulência.
A dissipação modificada ε~  da turbulência
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envolvendo  a dissipação da turbulência ε, é a variável resolvida no modelo k-ε de Launder e
Sharma (1974), permitindo que se prescreva o seu valor na parede como nulo 0ε~ = . Segundo
Launder e Sharma (1974), esta escolha de variável traz vantagens para a implementação
numérica do modelo.
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O modelo k-ε  possui 5 constantes: cµ=0,09, σk=1,0, σε=1,3, cε1=1,44 e cε2=1,92.
Maiores detalhes sobre este modelo podem ser obtidos em Pope (2000) e Silva Freire et al
(2002).
3.2.2. Modelo k-ω para baixos números de Reynolds (Wilcox, 1994)
O modelo k-ω de Wilcox (1994) possui a expressão para a viscosidade turbulenta νt e
para a equação de transporte da energia cinética da turbulência k semelhantes às equações do
modelo k-ε. A principal diferença reside na utilização da vorticidade da turbulência ω  ao
invés de ε como segunda variável. Segundo Wilcox (1993), para escoamentos de camada
limite, o modelo k- ω é superior tanto no tratamento da subcamada limite viscosa como na
avaliação de efeitos originados por gradientes adversos de pressão.
A versão do modelo k-ω para baixos números de Reynolds utiliza funções de
amortecimento para regiões de parede. As equações do modelo são:
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( )[ ] ( )[ ]4t4tk 0,8/R0,10,8/R278,0f ++= (3.19)
( ) ( )[ ] 1tt f7,2/R0,17,2/R1,0 f −µω ++= (3.20)
νε
kR
2
t = (3.21)
As constantes do presente modelo são: cµ = 1,0, ck = 0,09, cω1 = 0,56, cω2=0,075, σk = σω = 2.0.
3.2.3. Modelo 2v - f  (Durbin, 1991)
O modelo 2v - f de Durbin (1991) é ainda relativamente pouco conhecido e, ao
contrário dos outros dois modelos, possui três equações diferenciais para grandezas
turbulentas. Embora adote também equações para k e ε, o modelo consegue avaliar a
anisotropia da turbulência em regiões próximas à paredes, com o emprego de uma equação de
transporte também para a tensão de Reynolds normal às linhas de corrente 2v . De fato,
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Durbin (1991) usa 2v  para o cálculo da viscosidade turbulenta, ao invés da energia cinética
turbulenta k, argumentando que 2v  fornece a escala correta para representar o amortecimento
da turbulência próximo a paredes sólidas, algo que a energia cinética k não consegue prever.
Fazendo desta forma, não há a necessidade do uso de funções de amortecimento junto à
parede, como as utilizadas pelos dois modelos anteriormente descritos. O decaimento do
transporte turbulento próximo a anteparos sólidos é obtido indiretamente resolvendo-se uma
equação de relaxação elíptica para a variável f, evidenciada na equação de transporte para 2v .
O modelo 2v -f também resolve equações algébricas para as escalas de tempo (T) e de
comprimento (L) da turbulência em função dos demais parâmetros calculados. Tais equações
foram desenvolvidas para fornecer valores de escalas nunca menores que as escalas de
Kolmogorov.  As equações do modelo 2v -f, já simplificadas para a formulação
unidimensional do presente trabalho podem ser escritas como:
TvCν 2µt = (3.22)
( ) ε−
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As constantes do modelo são, Cµ= 0,22, CL=0,25, Cη=85,0, α=0,6, C1=1,4, C2=0,3,
Cε2=1,9, σε =1,3.
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Por outro lado, o valor de C’ε1 é obtido da seguinte expressão:
 v/k 045,014,1'C
2/1
2
1
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



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
+=ε (3.29)
As equações e os valores das constantes aqui apresentadas se baseiam nos trabalhos de
Manceau et al. (2000) e Behnia et al. (1999). Maiores detalhes sobre o modelo 2v -f podem
ser encontrados em Durbin (1991), Behnia e Parneix (1998), Reif et al. (1999) e Ooi et al.
(2002).
3.3. O modelo computacional
O procedimento de solução do modelo proposto neste trabalho pode ser descrito
sucintamente da seguinte forma: resolve-se a equação para a quantidade de movimento
(Equação 3.3), com a tensão cisalhante de Reynolds sendo modelada através da hipótese de
Boussinesq e a viscosidade turbulenta obtida através de um dos três modelos descritos na
seção anterior. O gradiente de pressão é então corrigido para que a vazão de massa seja aquela
imposta pela pulsação de vazão, conforme Equação 3.1.
3.3.1. Discretização das equações
A discretização espacial das equações do movimento e da turbulência foi realizada
através da metodologia dos volumes finitos. A metodologia consiste em integrar as equações
diferenciais em volumes de controle elementares, obtendo-se então um sistema de equações
algébricas, que representa a conservação em nível discreto, e que deve ser resolvido por um
procedimento conveniente.
A única equação diferencial não discretizada via volumes finitos é a equação elíptica
para a relaxação da turbulência, f, (Equação 3.26). Para esta equação se adotou a metodologia
de diferenças finitas. O método das diferenças finitas é largamente documentado na literatura,
e baseia-se na representação de derivadas em séries de Taylor. Maiores detalhes podem ser
encontrados em Dalcídio e Martins (1994), Press et al. (1999), Patel (1994) e Hoffman
(2001).
Os termos transientes nas equações de transporte foram discretizados através de uma
técnica implícita. O sistema linear formado pelas equações algébricas resultantes foi resolvido
através do algoritmo TDMA, que é um método de solução direto para sistemas lineares
tridiagonais. Maiores detalhes quanto à metodologia de volumes finitos podem ser obtidos em
Maliska (1995).
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As equações de transporte discutidas anteriormente podem ser escritas na seguinte
forma geral:
S
r
r
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∂
∂
=
∂
Φ∂ (3.30)
As definições do termo fonte S, do termo difusivo Γ, e da propriedade transportada Φ são
apresentadas na tabela 3.1.
Tabela 3.1 - Termos das equações de transporte na forma generalizada.
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A discretização pelo método dos volumes finitos da equação de transporte
generalizada, Equação 3.30, resulta na seguinte equação algébrica:
Baaa NNSSPP +Φ+Φ=Φ (3.31)
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A figura 3.1 indica a disposição típica dos volumes de controle no domínio de solução,
onde o ponto P representa a localização da propriedade no centro do volume, o mesmo
acontecendo com os pontos vizinhos norte (N) e sul (S). Os índices minúsculos n e s
representam, respectivamente, as faces norte e sul do volume do ponto P.
Figura 3.1 - Esquema do método de discretização por volumes finitos.
Todas as propriedades a serem resolvidas (k, ε~ , 2v , νt, U) são posicionadas no centro
dos volumes de controle (posições N, P e S na Figura 3.1). As propriedades nas faces dos
volumes de controle (faces n e s) são obtidas através de médias ponderadas na distância.
3.3.2. A malha computacional
Uma visão esquemática da malha computacional empregada neste trabalho é dada na
figura 3.2.
Figura 3.2 - A malha computacional.
Como a figura sugere, existe um refino da malha junto à superfície sólida pelo fato dos
modelos de turbulência utilizados neste trabalho resolverem o escoamento até a região da
P
N
S
n
s
Simetria Radial
Parede
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parede. Launder (1984) sugere que uma malha adequada deve ter entre 20 e 30 pontos na
região onde os efeitos viscosos são importantes, ou seja, em uma região compreendida em 0 <
y+ < 50. Para se ter uma idéia, a contribuição viscosa no transporte de quantidade de
movimento cai de 100% na parede (y+=0) para 50% em y+=12 e é menor do que 10% em y+ =
50 (Pope, 2000). O parâmetro y+ é uma distância adimensional à parede, definida como
ν
yuy τ=+ (3.32)
A velocidade de fricção uτ é
ρ
τ
u wτ = (3.33)
onde y é a distância dimensional à parede, τw é a tensão cisalhante na parede.
Foram utilizadas duas progressões geométricas para o desenvolvimento da malha
computacional. Inicialmente, a tensão na parede da canalização foi avaliada através da
seguinte correlação (Fox e McDonald, 1995):
25,0
m
2
mw UR
U03325,0 




 νρ=τ (3.34)
onde mU  é a velocidade média do escoamento e R é o raio da canalização. Uma vez que o
escoamento considerado aqui é transiente, no cálculo da tensão na parede tomou-se o valor da
velocidade média máxima resultante da oscilação do escoamento.
Com o valor da tensão obtido da expressão 3.34, foi possível calcular a velocidade de
fricção uτ da equação 3.33. Arbitrou-se então o valor de y+= 0.5 para a face superior do
volume adjacente à parede, conforme ilustra a figura 3.3.
Figura 3.3 - Definição do tamanho do primeiro volume da malha computacional.
Parede
y+= 0.5
∆r
0
y+ = 0
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A partir do valor de y+= 0.5, determinou-se a distância à parede dimensional (ymin) da
malha através da equação 3.32. A partir deste que é o menor volume, pôde-se então construir
o restante da malha computacional através da seguinte progressão geométrica
( )
)ζlog(
11ζ
y
ylog
N
1
1
min
med
1






+−
=
(3.35)
onde ymed é a distância dimensional à parede calculada para y+ = 100, e ζ1 é a razão de aspecto
dos volumes contidos no intervalo de y = ymin até y = ymed. A razão de aspecto ζ1 utilizada no
presente trabalho foi de 1,02, ou seja, o tamanho do volume subseqüente é 2% maior que o
tamanho do volume anterior. O cálculo do tamanho dos volumes (∆r) é definido como:
i
0i ζrr ∆=∆ (3.36)
O restante da malha (de y=ymed até o centro da canalização (y=R)), foi calculado de
maneira análoga ao primeiro trecho, mas com uma razão de aspecto ζ2 de 1,04.
Para se ter uma idéia da qualidade da malha, o número de volumes entre 0 < y+ < 50
foi de 56, valor quase duas vezes maior que o proposto por Launder (1984).  Desta forma
garante-se que a região próxima à parede está com um refino bem satisfatório. Além disto,
conforme dito anteriormente, a malha foi desenvolvida para a condição de número de
Reynolds máximo do escoamento pulsante, sendo portanto satisfatória também para os
demais valores do número de Reynolds.
Convém mencionar que, para utilização da metodologia exposta acima, há a
necessidade de uma pequena correção nas razões de aspecto estipuladas, pois o número de
volumes deve ser inteiro e o resultado da equação 3.35 é um valor real. Assim, arredonda-se o
valor de N1 para um número inteiro (Nint) e corrige-se o valor da razão de aspecto ζ1 através
da seguinte relação:
intN
1
1
min
med
1 1)1ζ(y
y
ζ 





+−= (3.37)
A equação 3.37 é transcendental e foi resolvida de maneira iterativa. Esta correção
também deve ser feita na razão de aspecto do segundo trecho da malha (y+ > 100).
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3.3.3. Condições de contorno
Para a solução das equações governantes, há a necessidade da prescrição de condições
de contorno. Uma dessas condições está associada à condição de simetria no centro da
canalização, estabelecendo que ali não há variação das propriedades na direção normal ao
eixo (posição radial r = 0). Computacionalmente isto é implementado tornando o coeficiente
aS nulo na equação (3.31) para o volume adjacente à linha de centro. A segunda condição de
contorno refere-se à presença da parede sólida. Esta condição de contorno é implementada
pela prescrição de valores para as propriedades na parede ou no volume de controle adjacente
à mesma. A tabela 3.2 traz as condições de contorno de todas as equações de transporte
resolvidas no presente trabalho.
O termo “adjacente” na tabela 3.2 serve para indicar que a condição de contorno deve
ser prescrita no centro do volume de controle adjacente à parede. Já o termo “parede” indica
que a condição de contorno deve ser prescrita na parede da canalização.
Tanto para a velocidade U como para a energia cinética turbulenta k, a condição de
não escorregamento e de impermeabilidade se aplica na parede, fazendo com que ali os seus
valores sejam nulos.
A dissipação da turbulência ( ε~ ) utilizada no modelo de Launder e Sharma (1974) é
uma dissipação modificada, permitindo que o seu valor seja prescrito como zero na parede.
Conforme  Pope (2000), embora as flutuações de velocidade tendam a zero à medida que se
aproxima da parede, o mesmo não acontece para as flutuações da taxa de deformação e,
conseqüentemente, com a dissipação ε. Hanjalić e Launder (1976) mostram que o valor de ε
na parede é:
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onde y é a distância à parede (=R-r). Conforme pode ser observado, o valor indicado pela
equação acima é exatamente igual ao valor subtraído por Launder e Sharma (1974) da
dissipação ε, de tal forma que o valor da dissipação modificada ε~  seja igual a zero na parede.
O modelo 2v -f de Durbin (1991) utiliza a equação para a dissipação da turbulência ε
na parede, e como observado no item anterior, seu valor não é nulo nesta região. Como o
volume adjacente à parede é bastante próximo, pode-se aproximar a derivada da expressão
(3.38) através de uma variação linear, obtendo-se o valor para ε conforme a tabela 2.
A tensão normal de Reynolds 2v  representa o produto de flutuações de velocidade,
sendo portanto nula na parede;
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A equação elíptica (3.26) não é uma equação de transporte mas também precisa de
duas condições de contorno. Na simetria, tem-se que a derivada de f em relação ao raio é nula
(simetria), fornecendo o seguinte valor:
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Tabela 3.2 - Condições de contorno para as equações diferenciais.
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3.3.4. A correção do gradiente de pressão
Em escoamentos plenamente desenvolvidos não há gradiente de pressão na direção
transversal ao escoamento (naturalmente, desprezando forças de corpo). Já na direção axial
este gradiente surge em resposta à força do atrito viscoso. Em um escoamento plenamente
desenvolvido estacionário há um equilíbrio entre as forças de pressão e atrito, não havendo
aceleração.
Em problemas onde a pulsação em um escoamento plenamente desenvolvido é
fornecida por uma oscilação induzida no gradiente de pressão, a solução da equação de Navier
– Stokes é bastante simples, já que o campo de velocidades e, por conseguinte, o fluxo de
massa é obtido de maneira a satisfazer o gradiente de pressão imposto.
Já em situações onde a pulsação do escoamento é fornecida por uma oscilação
induzida no fluxo de massa, que é o caso abordado pelo presente trabalho, a solução do
problema não é tão direta. Há a necessidade de um processo iterativo de cálculo do campo de
velocidades e do gradiente de pressão de forma a encontrar uma solução que satisfaça o fluxo
de massa imposto.
No presente trabalho desenvolveu-se um procedimento numérico para a correção do
gradiente de pressão,  representado seqüencialmente pelas Equações 3.40 a 3.44.
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onde Qn, Vn, VL são, respectivamente, a vazão obtida numericamente para uma área
transversal de um setor angular de 1 radiano, a velocidade média para esta vazão e a diferença
entre a velocidade média imposta e a velocidade média calculada. O índice subscrito i
determina um volume de controle de referência a ser utilizado no cálculo e o coeficiente α
serve para sub-relaxar a correção de pressão a fim de diminuir possíveis instabilidades.
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Como indicado, as equações da quantidade de movimento são resolvidas para os N
volumes de controle, usando uma estimativa inicial para o gradiente de pressão dp/dx. O
campo de velocidade é usado então para determinar a vazão Qn e a partir desta pode-se
estimar a correção necessária (dp/dx)correção para satisfazer a vazão sendo imposta pela
oscilação do escoamento. Isto é realizado em cada passo de tempo ao longo do ciclo de
pulsação do escoamento.
3.4. Resultados e Discussões
3.4.1. Análise da sensibilidade dos resultados em relação à malha computacional
A sensibilidade de resultados do perfil universal de velocidade e da tensão cisalhante
de Reynolds foi testada para três diferentes graus de refino:
o Malha 1 - 138 volumes (y+ do final do primeiro volume em 0,5);
o Malha 2 - 108 volumes (y+ do final do primeiro volume em 1,0);
o Malha 3 - 214 volumes (y+ do final do primeiro volume em 0,1).
O escoamento é considerado estacionário com Re = 20 000 e o modelo k-ε é empregado para
a quantificação do transporte turbulento.
 As figuras 3.4 e 3.5 apresentam resultados para os perfis de velocidade e da tensão
cisalhante de Reynolds, respectivamente, na região da parede. Percebe-se uma pequena
diferença nos resultados de velocidade para cada refino de malha, principalmente na região
mais afastada da parede, conforme mostrado na figura 3.4. Para o perfil da tensão cisalhante
de Reynolds (figura 3.5), os resultados obtidos pela Malha 1 (referência) ficaram muito
próximos daqueles da Malha 3 (mais refinada), e ambos muito próximos dos resultados da
Malha 2 (menos refinada). Desta forma, optou-se por utilizar nas simulações a Malha 1 por
representar um melhor compromisso entre precisão e custo computacional. Uma outra razão
para esta escolha reside no fato de que grande parte das variáveis de análise do presente
trabalho (fator de atrito, tensão na parede, etc.) são avaliadas na região adjacente à parede e,
nesta região, as três malhas retornam virtualmente os mesmos resultados.
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Figura 3.4 – Influência do refino de malha sobre o perfil de velocidade (Re = 20 000).
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Figura 3.5 - Influência do refino de malha sobre o perfil da tensão cisalhante de
Reynolds (Re = 20 000).
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3.4.2. Análise comparativa de modelos de turbulência para escoamento estacionário
Nesta seção é apresentada uma análise comparativa dos modelos k-ε, k-ω e 2v -f na
previsão de escoamentos estacionários. Além do escoamento turbulento, considera-se também
o regime laminar uma vez que o mesmo pode acontecer sob condições de transiente. A análise
é realizada com base em resultados para a tensão cisalhante de Reynolds e o perfil universal
de velocidade. Valores numéricos para o fator de atrito são comparados com relações
clássicas a fim de complementar a análise.
A situação de escoamento com Re = 1500 teve por objetivo avaliar a capacidade dos
modelos de turbulência na previsão de um escoamento em regime laminar. De fato, como em
muitas situações de transientes pulsantes, o escoamento pode passar de laminar a turbulento e
vice-versa, é importante que se tenha um indicativo de como esses modelos se comportam em
ambos os regimes. Uma malha computacional com 121 volumes foi adotada para a simulação.
Pode-se perceber pelo resultado do perfil de velocidades (Figura 3.6) que o modelo k-ε é
capaz de prever um padrão laminar para o escoamento, uma vez que obtém níveis de
viscosidade turbulenta muito próximos de zero. O mesmo não acontece com os outros dois
modelos e os perfis de velocidade são característicos de um escoamento turbulento, embora o
modelo 2v -f mostre um desempenho melhor.
Uma outra situação de escoamento, com Re = 2870, foi simulada com o propósito de
avaliar os modelos na condição de transição. A figura 3.7 indica uma concordância muito boa
entre as previsões do modelo 2v -f e os dados experimentais de Ramaprian e Tu (1980) para
perfis de velocidade. O resultado obtido com o modelo k-ε também é satisfatório mas a
qualidade do resultado degenera bastante para o modelo k-ω.
No presente trabalho serão considerados escoamentos números de Reynolds bem mais
elevados. Desta forma, simulações para Re = 20 000 e 120 000 foram realizadas em malhas
com 138 e 180 volumes, respectivamente, e os resultados são apresentados nas figuras 3.8 a
3.11. A razão da necessidade de uma maior discretização à medida que o número de Reynolds
é aumentado, deve-se à presença de gradientes de velocidade junto à parede cada vez mais
elevados. Conforme indicam os resultados das figuras 3.8 e 3.9, para Re = 20 000, e figuras
3.10 e 3.11, para Re = 120 000, os desempenhos dos três modelos são bem similares. Isto não
é uma surpresa pois esses modelos foram calibrados para escoamentos com números de
Reynolds elevados.
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Figura 3.6 - Perfil de velocidade para Re = 1500.
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Figura 3.7 - Perfil de velocidade para Re = 2870.
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Figura 3.8 - Perfil logarítmico de velocidade para Re = 20000.
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Figura 3.9 - Perfil da tensão cisalhante de Reynolds para Re = 20000.
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Figura 3.10 - Perfil logarítmico de velocidade para Re = 120000.
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Figura 3.11 - Perfil da tensão cisalhante de Reynolds para Re = 120000.
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Um outro parâmetro adotado na comparação do desempenho dos três modelos foi o
fator de atrito de Darcy, definido como:
2/V
4f 2
w
ρ
τ
= (3.45)
onde τw é a tensão na parede e V  é a velocidade média do escoamento. Este é um outro
resultado importante para a comparação dos diversos modelos de turbulência.
Para escoamento laminar, o fator de atrito é dado por
Re
64f = (3.46)
enquanto que para o escoamento turbulento, pode-se adotar a correlação de Colebrook:






+−= 5,02/1 fRe
51,2
7,3
D/elog0,2
f
1 (3.47)
onde e/D representa a rugosidade relativa da canalização. No presente trabalho considera-se a
situação de tubo liso (e/D = 0).
Resultados para o fator de atrito, obtidos com os três modelos, são apresentados na
Tabela 3.3, para as quatro condições de escoamento consideradas (Re = 1500, 2870, 20000 e
120000) e comparados com as previsões das equações 3.46 e 3.47. Como pode ser observado,
o desempenho do modelo k-ω  melhora à medida que o número de Reynolds aumenta mas é
insatisfatório na condição de escoamentos laminar e em transição. Este comportamento pode
ser também inferido dos perfis de velocidade apresentados anteriormente. Por outro lado, a
tabela demonstra a maior precisão do modelo 2v -f em comparação aos demais modelos.
Deve-se fazer a ressalva de que a equação 3.47 foi desenvolvida para escoamentos
plenamente turbulentos, sendo o seu uso para escoamentos em transição, como o realizado na
Tabela 3.3, bem questionável. O modelo k-ε apresentou um desempenho intermediário aos
outros dois modelos.
Nas simulações estacionárias feitas, com exceção do caso laminar, o modelo k-ω foi o
que apresentou maior estabilidade numérica e maior facilidade de convergência. Uma razão
provável para tal característica é o fato do modelo k-ω fornecer valores de viscosidade
turbulenta mais elevados do que os demais modelos. De fato, se for observado os resultados
para a tensão cisalhante de Reynolds e para o perfil logarítmico de velocidade, se constatará
que o modelo k-ω prevê sempre maiores níveis turbulência que os outros modelos. Como a
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viscosidade turbulenta atua diretamente no termo difusivo da equação de transporte da
quantidade de movimento, justifica-se assim a maior estabilidade. Em oposição, o modelo
2v -f foi o que apresentou as maiores dificuldades de convergência. Provavelmente tal
dificuldade está associada ao maior número de equações de transporte a serem resolvidas,
bem como a solução de uma equação elíptica (Equação 3.30) sem a utilização de um
coeficiente de sub relaxação.
Tabela 3.3 – Fator de atrito para escoamento estacionário.
Re = 1 500
f
 
(×103) Erro (%)
f = 64/Re 42,67 -------
Modelo k-ε 43,32 1,5%
Modelo k-ω 78,85 84,80%
Modelo 2v -f 56,80 33,1%
Re = 2 870
f
 
(×103) Erro (%)
Equação 3.47 44,12 -------
Modelo k-ε 40,03 9,2%
Modelo k-ω 57,13 29,5%
Modelo 2v -f 43,34 1,77%
Re = 20 000
f
 
(×103) Erro (%)
Equação 3.47 25,88 -------
Modelo k-ε 23,81 8,00%
Modelo k-ω 26,95 4,13%
Modelo 2v -f 24,82 4,10%
Re = 120 000
f
 
(×103) Erro (%)
Equação 3.47 17,32 -------
Modelo k-ε 16,32 5,8
Modelo k-ω 17,31 0,58
Modelo 2v -f 16,73 3,4
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3.4.3. Escoamento pulsante
 Segundo Cotton e Ismael (1996), o comportamento de escoamentos incompressíveis
pulsantes submetidos a uma pulsação harmônica de vazão dependem das seguintes grandezas
dimensionais: massa específica do fluido ρ, viscosidade cinemática ν, diâmetro da canalização
D, velocidade média no ciclo mU , amplitude de pulsação da velocidade média mUγ , e a
velocidade angular (ω).
Ao efetuar-se uma análise dimensional, três grupos adimensionais independentes são
encontrados:
Número de Reynolds: 
ν
=
DURe m
___
           (3.48)
Número de Strouhal: 
mU
DωStr =            (3.49)
Amplitude relativa: γ
Dos parâmetros adimensionais acima, o número de Reynolds do escoamento médio
(Re) não necessita de maiores explicações. A amplitude relativa da oscilação da velocidade γ
já foi definida na equação 3.1. O novo parâmetro adimensional que surge é o número de
Strouhal (Str), o qual está associado à freqüência de pulsação.
Trabalho experimentais na área de escoamentos pulsantes (Mao e Hanratty, 1986;
Finnicum e Hanratty, 1988) mostram que a amplitude e a fase da tensão na parede em
escoamentos pulsantes são bem correlacionados com o parâmetro de freqüência adimensional
ω+, definido como:
τu
ων
ω =+ (3.50)
onde uτ é a velocidade de fricção, já definida na equação 3.33.
Ramaprian e Tu (1983b) apresentaram uma classificação dos escoamentos pulsantes,
dividindo-os em cinco regimes de transientes de acordo com o número de Strouhal
equivalente (
τ
ω
u
DStr =' ):
• Regime quase estático (Str´ ≤ 0,1): este é um regime de pulsação muito lento e
o escoamento se comporta em cada nível de vazão como se estivesse em regime estacionário.
Conseqüentemente não há defasagem de fase entre gradiente de pressão, tensão na parede e
Capítulo 3 – Modelação de escoamentos turbulentos pulsantes em canalizações 35
velocidade. Modelos de turbulência para regime estacionário são capazes de descrever o
escoamento a cada instante. Este transiente pode ser visto como uma sucessão de casos
estacionários.
• Regime de freqüência baixa (0,1 < Str´ ≤ 1,0): o escoamento começa a se
afastar do comportamento quase estático, e este afastamento torna-se maior à medida que se
aumenta o número de Strouhal (Str´). Os efeitos de pulsação afetam praticamente toda a
camada cisalhante. A estrutura da turbulência, entretanto, não é tão afetada, uma vez que a as
freqüências de oscilação do escoamento ainda são bem menores do que as freqüências das
estruturas turbulentas das menores escalas que ocorrem na região próxima à parede. Por não
haver modificações na estrutura da turbulência, modelos desenvolvidos para regime
estacionário ainda podem ser utilizados para descrever o escoamento. Entretanto, neste regime
o transiente não pode ser visto como uma sucessão de regimes estacionários, e os termos de
inércia nas equações de transporte devem ser levados em consideração nos modelos.
• Regime de freqüência intermediária (1,0 ≤ Str´ ≤ 10): Neste regime já existe
uma interação entre as estruturas da turbulência e o transiente do escoamento, sendo cada vez
maior quanto maior for o Str´. Os efeitos desta interação espalham-se por uma grande parte da
camada cisalhante próxima à parede. Tanto a estrutura do escoamento (velocidade, tensão,
etc.) como a estrutura da turbulência se desviam do comportamento estacionário. Modelos de
turbulência desenvolvidos para regimes estacionários, mesmo considerando os termos de
inércia, começam a falhar em algumas partes do ciclo de pulsação, tão mais drasticamente
quanto maior for a freqüência. As médias no ciclo, entretanto, ainda apresentam boa
concordância com os valores obtidos nas situações quase estáticas.
• Regime de freqüência elevada (10 < Str´ < 100): Neste regime a oscilação
imposta ao escoamento interage fortemente com o fenômeno de “bursting” próximo à parede.
As modificações na estrutura da turbulência são, portanto, fortes. As propriedades do
escoamento também são afetadas, mas como nestas freqüências há um afinamento da camada
cisalhante, sendo confinada na proximidade da parede, a região fora da camada cisalhante
oscila sem sentir mudanças estruturais, com um comportamento equivalente a uma massa
sólida. As estruturas turbulentas exibem um grande afastamento das condições de equilíbrio.
A intensidade da turbulência fica praticamente congelada na região externa à camada
cisalhante. Modelos de turbulência quase estáticos falham completamente na previsão do
escoamento nesta região cisalhante mas fornecem resultados satisfatórios na região externa, já
que ali a tensão de Reynolds é praticamente desprezível quando comparada com o gradiente
de pressão. As estruturas da turbulência, entretanto, não conseguem mais ser previstas, e a
análise numérica destas estruturas via modelos quase estáticos fica comprometida.
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• Regime de oscilação rápida (Str´ ≈ 100): Este regime pode ser visto como um
caso mais extremo do regime anterior, onde a turbulência é confinada ainda mais
proximamente da parede. Existe muita pouca informação a respeito das estruturas turbulentas
neste regime.
Para uma avaliação das previsões dos modelos, foram utilizados dados experimentais
de Ramaprian e Tu (1983a), obtidos para escoamento de água em uma canalização de
diâmetro D = 50 mm e número de Reynolds médio Re = 49400. Duas condições de
transientes foram investigadas pelos autores: i) f = 0,5 Hz e γ = 0,64; ii) f = 3,6 Hz e γ = 0,15.
Para efeito de comparação, foram escolhidas oito posições angulares no ciclo: 4
durante a desaceleração do escoamento (θ ≈ 0o, 45o, 90o, 135o) e 4 posições na aceleração (θ ≈
180o, 225o, 270o, 315o), conforme ilustra a figura 3.12.
Posição Angular
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80000
Figura 3.12 – Variação do número de Reynolds nos experimentos de
Tu e Ramaprian (1983a).
Os resultados encontrados mostram que o modelo 2v -f consegue prever com maior
precisão o perfil de velocidade de um escoamento pulsante nas condições testadas. Já o
modelo k-ω foi o que obteve as piores comparações. De certo modo este resultado é bastante
interessante, uma vez que no cálculo de escoamentos estacionários os três modelos, com
exceção da região de transição, obtiveram um desempenho semelhante.
Uma explicação possível para tal comportamento é o fato de o modelo k-ω ser um
modelo mais difusivo. Avaliando a freqüência adimensional ω+ para o resultado anterior (ω+≈
6,2e-5), percebemos que, segundo a classificação dos escoamentos pulsantes definida por
Ramaprian e Tu (1983b), a turbulência assume importante papel no fenômeno físico, sendo
que limitações dos modelos de turbulência podem ser significantes na predição do
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comportamento do escoamento. Pelo fato de o modelo  k-ω tender a superestimar os níveis de
turbulência, pode ser que as modificações transientes, que afetam os termos de inércia das
equações de transporte, fiquem, para este caso onde o transiente é deveras lento, sobrepujadas
pelo termo difusivo, tornando o modelo insensível às variações transientes do escoamento.
Percebe-se pela figura 3.14 e 3.17 que os resultados de perfil logarítmico de velocidade
previstos pelo modelo k-ω, praticamente não sofreram a influência do transiente, enquanto os
demais modelos tiveram uma maior sensibilidade.
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Figura 3.13 - Resultados numéricos (modelo k-ε) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 0,5 Hz e  γ = 0,64;  Período de aceleração.
log ------   ------   ------  ;   Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.14 - Resultados numéricos (modelo k-ω) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 0,5 Hz e  γ = 0,64;  Período de aceleração.
log ------   ------   ------  ;   Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   
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 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.15 - Resultados numéricos (modelo 2v -f  ) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 0,5 Hz e  γ = 0,64;  Período de aceleração.
log ------   ------   ------  ;   Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.16 - Resultados numéricos (modelo k-ε) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 0,5 Hz e  γ = 0,64;  Período de desaceleração.
log -------   -------   -------  ;   Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Figura 3.17 - Resultados numéricos (modelo k-ω) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 0,5 Hz e  γ = 0,64;  Período de desaceleração.
log -------   -------   -------  ;   Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Figura 3.18 - Resultados numéricos (modelo 2v -f  ) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 0,5 Hz e  γ = 0,64;  Período de desaceleração.
log -------   -------   -------  ;   Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Figura 3.19 – Resultados numéricos (modelo k-ε) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 3,6 Hz e  γ = 0,15;  Período de aceleração.
log ------   ------   ------  ;   O, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.20 - Resultados numéricos (modelo k-ω) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 3,6 Hz e  γ = 0,15;  Período de aceleração.
log ------   ------   ------  ;   Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.21 - Resultados numéricos (modelo 2v -f) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 3,6 Hz e  γ = 0,15;  Período de aceleração
log ------   ------   ------  ;   Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.22 - Resultados numéricos (modelo k-ε) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 3,6 Hz e  γ = 0,15;  Período de desaceleração.
  log -------   -------   -------  ;   Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Figura 3.23 - Resultados numéricos (modelo k-ω) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 3,6 Hz e  γ = 0,15;  Período de desaceleração.
log -------   -------   -------  ;   Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Figura 3.24 - Resultados numéricos (modelo 2v -f  ) e dados experimentais (Tu e Ramaprian,
1983) para perfis de velocidade: fr = 3,6 Hz e  γ = 0,15;  Período de desaceleração.
 log -------   -------   -------  ;   Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Para complementar a análise, previsões para a distribuição da tensão cisalhante de
Reynolds foram comparadas com os dados experimentais de Tu e Ramaprian (1983). Estas
comparações estão indicadas nas figuras 3.26 a 3.36.
Inicialmente, percebe-se que os níveis da tensão cisalhante de Reynolds são, para o
mesmo número de Reynolds, menores para as simulações do transiente mais rápido (fr= 3,6
Hz e γ = 0,15). A explicação para tal comportamento reside no fenômeno de relaminarização,
pois como já explicado, a medida que se aumenta a freqüência de pulsação do escoamento, a
camada cisalhante, onde ocorrem as maiores deformações, tende a ficar muito próxima à
parede. Em algumas situações a camada cisalhante pode ficar completamente confinada
dentro da subcamada limite viscosa, onde a dissipação viscosa inibe a turbulência. Desta
forma, a produção de energia turbulenta é drasticamente reduzida, acarretando uma queda dos
níveis de turbulência, tal como observados nas figuras anteriores para os dois casos
simulados. A redução nos níveis de turbulência em altas freqüências pode provocar a
relaminarização do escoamento, mesmo em números de Reynolds elevados, reduzindo
drasticamente o fator de atrito na parede.
Em relação à modelação numérica dos escoamentos pulsantes, algumas conclusões
podem ser tiradas. Em primeiro lugar, percebe-se que todos os modelos avaliam bem a tensão
de Reynolds para a menor freqüência (fr =0,5 Hz). Para esta condição, o número de Strouhal
modificado (Str´) é igual a 3 e o escoamento se enquadra então no regime de freqüência
intermediária. Nesse regime, as estruturas turbulentas ainda permanecem na condição de
equilíbrio em algumas posições do ciclo, permitindo que modelos quase estáticos possam
prever a turbulência de forma satisfatória. Já para o caso com freqüência de 3,6 Hz (Str´ =
20), o escoamento é classificado como de freqüência elevada, com os valores da freqüência
sendo da mesma ordem ou menores que as das escalas turbulentas. Modelos de turbulência
que adotam o conceito de média para a dedução de suas equações são incapazes de captar o
comportamento da turbulência nestas frequências.
Convém ressaltar que, embora para o escoamento em freqüências elevadas a previsão
da turbulência seja deficiente, na região externa à camada cisalhante os termos dominantes na
equação da quantidade de movimento são os termos de inércia e de gradiente de pressão.
Desta forma, a contribuição da tensão de Reynolds é marginal, fazendo com que mesmo uma
previsão inadequada da turbulência tenha pouco impacto sobre o resultado do escoamento. A
maior prova deste argumento são os resultados de perfis de velocidade e de tensão de
Reynolds aqui apresentados. Por exemplo, fica evidente a falha dos modelos de turbulência
em prever a tensão de Reynolds para a condição de maior freqüência, retornando uma
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estrutura “congelada”, em contradição com os dados experimentais. No entanto, em linha com
explicação física supracitada, mesmo nessa situação o perfil de velocidade é previsto de forma
satisfatória, dada a dominância dos termos de inércia e do gradiente de pressão na equação da
quantidade de movimento.
Na região onde o transporte difusivo viscoso é importante (y+≤ 10), dados
experimentais não estão disponíveis, tornando difícil uma análise mais rigorosa sobre o
desempenho dos modelos. Nessa região, os diferentes modelos de turbulência prevêem a
mesma forma de perfil de velocidade. Este resultado pode ser justificado pelo fato de que na
região bem próxima à parede, as estruturas turbulentas apresentam escalas de tempo muito
pequenas, tão pequenas que são estatisticamente independentes do transiente originado pela
pulsação do escoamento.
Outra conclusão, indicada por Tu e Ramaprian (1983) e constatada pelos resultados do
presente trabalho, é que as “funções-parede” como, por exemplo, o perfil logarítmico de
velocidade, utilizadas pelos modelos de turbulência para altos números de Reynolds (Launder
e Spalding, 1972) não são válidas em diversos regimes de escoamentos pulsantes, como pode
ser observado nas figuras 3.13 a 3.18, onde já a partir de y+= 10 a discrepância entre o perfil
universal de velocidade e o perfil de velocidade do escoamento fica evidente. Esta
constatação é importante, já que muitos modelos de turbulência adotam funções parede. Por
esta razão, modelos para baixos números de Reynolds são os indicados para essas situações.
A razão do modelo 2v -f ter fornecido melhores previsões para o escoamento com a
menor freqüência (fr=0,5 Hz), está associada à condição de anisotropia da turbulência junto a
paredes sólidas. É sabido que a anisotropia é originada pelo amortecimento mais intenso de
movimentos turbulentos na direção normal à parede. Sendo assim modelos que consideram a
turbulência como isotrópica, como acontece com os modelos k-ε e k-ω, tem dificuldade de
prever efeitos de parede que se manifestam através da condição de anisotropia. Este fenômeno
é captado pelo modelo 2v -f através da solução de uma equação de transporte para 2v . Além
disso, o modelo 2v -f  avalia o amortecimento da turbulência junto à parede de uma forma
muito mais realística, resolvendo uma equação elíptica que inclui efeitos de redistribuição da
energia turbulenta. Maiores detalhes podem ser encontrados em Durbin (1991) e Pope (2000).
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Figura 3.25 – Resultados numéricos (modelo k-ε) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 0,5 Hz; γ = 0,64;  Período de aceleração;
 Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.26 - Resultados numéricos (modelo k-ω) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 0,5 Hz; γ = 0,64;. Período de aceleração:    
Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
Str´ ≅ 3
Str´ ≅ 3
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Figura 3.27 - Resultados numéricos (modelo 2v -f  ) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 0,5 Hz; γ = 0,64;. Período de aceleração:
Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.28 - Resultados numéricos (modelo k-ε) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 0,5 Hz; γ = 0,64;  Período de desaceleração.
Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
Str´ ≅ 3
Str´ ≅ 3
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Figura 3.29 - Resultados numéricos (modelo k-ω) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 0,5 Hz; γ = 0,64;. Período de desaceleração:
Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Figura 3.30 - Resultados numéricos (modelo 2v -f  ) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 0,5 Hz; γ = 0,64;. Período de desaceleração
Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
Str´ ≅ 3
Str´ ≅ 3
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Figura 3.31 - Resultados numéricos (modelo k-ε) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 3,6 Hz; γ = 0,15;. Período de aceleração:
Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.32 - Resultados numéricos (modelo k-ω) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 3,6 Hz; γ = 0,15;. Período de aceleração:
Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
Str´ ≅ 20
Str´ ≅ 20
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Figura 3.33 - Resultados numéricos (modelo 2v -f  ) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 3,6 Hz; γ = 0,15;. Período de aceleração:
Ο, ----------------- ,θ=180o; ∆, --- --- --- , θ=225o ;   

 , --- . . . , θ=270o;     x, . . . . . . , θ=315o.
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Figura 3.34 - Resultados numéricos (modelo k-ε) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 3,6 Hz; γ = 0,15;. Período de desaceleração:
Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Figura 3.35 - Resultados numéricos (modelo k-ω) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 3,6 Hz; γ = 0,15;. Período de desaceleração.
Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Figura 3.36 - Resultados numéricos (modelo 2v -f ) e dados experimentais (Ramaprian e Tu.
(1983a) para a tensão cisalhante de Reynolds: f = 3,6 Hz; γ = 0,15;. Período de desaceleração.
Ο, ----------------- ,θ=0o; ∆, --- --- --- , θ=45o ;   

 , --- . . . , θ=90o;     x, . . . . . . , θ=135o.
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Os dados experimentais de Mao e Hanratty (1986) e de Finnicum e Hanratty (1988),
bem como os resultados numéricos de Cotton e Ismael (1996), indicam que os parâmetros
médios cíclicos do escoamento, tal como o fator de atrito e a tensão na parede são muito
semelhantes aos resultados obtidos para o regime estacionário. Além disso, esses trabalhos
mostram que a defasagem entre as variações da tensão na parede (magnitude e amplitude), da
velocidade média e do gradiente de pressão são bem correlacionados com a freqüência
adimensional ω+, conforme definido na equação (3.50).
Nas Figuras 3.37 e 3.38 percebe-se um adiantamento da fase de oscilação da tensão na
parede em relação à oscilação da velocidade média. Para freqüências suficientemente baixas
(ω+ → 0), o escoamento apresenta um comportamento quase-estático e não há defasagem
alguma (θ = 0). À medida que se vai aumentando a freqüência de pulsação, a diferença de
fase tende a aumentar e se estabilizar então em um valor de aproximadamente 45o; um valor
igual ao previsto para escoamento laminar (Uchida, 1956). A explicação de tal
comportamento se deve ao fato de que com o aumento da freqüência de pulsação, a camada
cisalhante tende a ficar cada vez próxima da parede até ficar completamente dentro da
subcamada limite viscosa. Nessa situação, a produção da turbulência torna-se praticamente
nula e o escoamento relaminariza, com a tensão na parede podendo ser obtida da solução
teórica para escoamento laminar.
Resultados numéricos e experimentais para a amplitude de oscilação da tensão de
cisalhamento na parede |τw|, normalizada pelo parâmetro γρ 2mU ,
2
m
w
t
Uγρ
τ
=γ (3.51)
são apresentados nas figuras 3.39 e 3.40 para Re = 20 000 e 100 000, respectivamente, em
função da freqüência adimensional ω+. Observa-se neste caso que o modelo de turbulência k-ε
apresenta a melhor concordância com os dados experimentais de Finnicum e Hanratty (1988),
enquanto o modelo k-ω retorna as previsões de pior qualidade, como já esperado.
Um outro resultado do comportamento do escoamento é a defasagem da tensão de
cisalhamento em relação ao gradiente de pressão dp/dx. Esta defasagem é representada por θτ
e apresentada nas figuras 3.41 e 3.42 para Re = 20 000 e 100 000, respectivamente.
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Finalmente, é oportuno analisar o comportamento do fator de atrito médio de acordo
com a condição de pulsação do escoamento. Para escoamento estacionário, a correlação de
Blasius é muito empregada para o fator de atrito:
25,0Re
3164,0f = (3.52)
Para escoamento plenamente desenvolvido, o fator de atrito está relacionado com o
coeficiente de fricção Cf através da seguinte relação:
2/U4
fC 2
m
w
f ρ
τ
== (3.53)
onde 2V  é a velocidade média do escoamento. Neste trabalho, o fator de atrito médio foi
calculado para escoamentos pulsantes através da equação 3.53, através do valor médio cíclico
da tensão cisalhante na parede e da velocidade média associada ao número de Reynolds
médio da pulsação.
Ao se observar o resultado do fator de atrito obtido pelas simulações em comparação
com o resultado estimado pela correlação de Blasius (Figura 3.43), percebe-se que a utilização
da correlação de Blasius fornece bons resultados para o fator de atrito médio mesmo na
presença de pulsações de até Str = 1. Este resultado em princípio estranho, devido à mudança
que a pulsação causa na estrutura da turbulência, é decorrente de uma variação quase que
simétrica do fator de atrito através do ciclo, ou seja, a redução nos níveis do fator de atrito
observada nos períodos de aceleração é, na média, anulada pelos níveis mais elevados
encontrados nos períodos de desaceleração.
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Figura 3.37 – Resultados numéricos para o adiantamento de fase θ, em graus, da variação da
tensão na parede em relação à velocidade média; Re = 20000.
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Figura 3.38 - Resultados numéricos para o adiantamento de fase θ, em graus, da variação da
tensão na parede em relação à velocidade média; Re = 100 000.
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Figura 3.39 – Resultados da relação da amplitude de oscilação da tensão na parede pela
amplitude de oscilação da velocidade média, obtidos com os três modelos; dados
experimentais de Mao e Hanratty (1986) e Finnicum e Hanratty (1988); Re = 20 000.
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Figura 3.40 - Resultados da relação da amplitude de oscilação da tensão na parede pela
amplitude de oscilação da velocidade média, obtidos com os três modelos; dados
experimentais de Mao e Hanratty (1986) e Finnicum e Hanratty (1988); Re = 100 000.
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Figura 3.41 -  Defasagem θτ da tensão cisalhante na parede em relação ao gradiente de
pressão; Re = 20 000.
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Figura 3.42 -  Defasagem θτ da tensão cisalhante na parede em relação ao gradiente de
pressão; Re = 100 000.
Capítulo 3 – Modelação de escoamentos turbulentos pulsantes em canalizações 57
X X X X X X X X X X
Str
fa
to
r
de
a
tri
to
10-1 100 101
0.01
0.02
0.03
0.04
0.05
Blasius (Re = 20E3)
k-e (Re = 20e3)
k-w (Re = 20E3)
V2-f (Re = 20e3)
Blasius (Re = 100E3)
k-e (Re = 100E3)
k-w (Re = 100E3)
V2-f (Re = 100E3)
X
Figura 3.43 - Resultados numéricos de fator de atrito médio na parede obtidos para os três
modelos simulados, em comparação com os valores obtidos pela correlação de Blasius, para
Re = 20 000 e 10 0000.
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Como último resultado, apresenta-se o comportamento do fator de atrito na parede da
canalização em função do tempo e do número de Reynolds instantâneo do escoamento. O
objetivo é verificar a diferença entre os resultados de f sob transientes e os valores previstos
através de correlações estacionárias.
Os presentes resultados foram gerados com o modelo de turbulência  2v -f, já que este
se mostrou de melhor desempenho entre os modelos testados. Seguem nas Figuras 3.44 e 3.45
resultados para o fator de atrito em função do número de Reynolds instantâneo. No canto
superior esquerdo das respectivas figuras está um indicativo se o escoamento se encontra em
regiões de aceleração ou desaceleração sob a curva.
É possível perceber uma diferença bastante grande no comportamento do fator de
atrito para as diversas freqüências de pulsação, encontrando inclusive valores negativos, para
a freqüência Str = 14.02, na Figura 3.45, o que indica uma inversão do perfil de velocidade
junto à parede.
Outra observação interessante é que à medida que se vai aumentando a freqüência da
pulsação, a região onde o fator de atrito é menor que o valor estacionário vai se tornando cada
vez mais dominante, tornando a curva cada vez mais assimétrica. Isto pode também ser
verificado na Figura 3.43, pois à medida que a freqüência de pulsação aumenta, o valor médio
do fator de atrito pulsante tende a ficar abaixo do valor médio calculado através da correlação
de Blasius.
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Figura 3.44 - Relação percentual entre fator de atrito pulsante e fator de atrito estacionário
para diferentes freqüências de pulsação. Re  = 20000 e γ = 0,2.
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Figura 3.45 - Relação percentual entre fator de atrito pulsante e fator de atrito estacionário
para diferentes freqüências de pulsação. Re  = 100 000 e γ = 0,2.
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Outro resultado bastante interessante refere-se ao gradiente de pressão necessário para
que se atinja os níveis de pulsação observados nas figuras anteriores. Ao se analisar a figura
3.46, observa-se que, para um número de Re  = 100000 e γ = 0,2, a amplitude de oscilação do
gradiente de pressão obtido é extremamente elevado. Por exemplo, para Str = 14,02, o
gradiente de pressão necessário deveria apresentar uma amplitude de oscilação de
aproximadamente 30000 %.
Poderia-se esperar que pelo fato do gradiente de pressão e da velocidade média
apresentarem um comportamento simétrico em relação ao valor médio no ciclo, que o mesmo
deveria acontecer com a tensão na parede. Acontece que, conforme observado nas Figuras
3.37, 3.38, 3.41 e 3.42, as oscilações destas variáveis não estão na mesma fase angular, o que
acarreta em um comportamento não simétrico para a tensão na parede em função do tempo.
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Figura 3.46 - Comportamento do gradiente de pressão com o número de Reynolds para
diferentes freqüências de pulsação do escoamento.
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3.5. Conclusões
Objetivou-se com o presente capítulo ter um melhor entendimento da estrutura de
escoamentos turbulentos plenamente desenvolvidos submetido a transientes pulsantes, bem
como desenvolver uma ferramenta numérica capaz de prever suas propriedades.
Na presente análise numérica foram utilizados três modelos de turbulência baseados
no conceito de viscosidade turbulenta: o modelo k-ε para baixos números de Reynolds de
Launder e Sharma (1974), o modelo k-ω para baixos números de Reynolds de Wilcox (1994)
e o modelo 2v -f de Durbin (1991).
Percebeu-se que os três modelos obtiveram resultados muito similares para a
simulação de escoamentos em regime estacionário em Re = 20000 e Re=100000. Entretanto,
nas simulações do escoamento pulsante a baixas freqüências, com Str´ ≈  (1), o modelo  2v -f
apresentou os melhores resultados, provavelmente porque resolve uma equação adicional para
a tensão normal de Reynolds 2v . Esta tensão é a mais adequada para se avaliar a viscosidade
turbulenta em regiões próximas a anteparos sólidos, uma vez que estabelece o grau de
anisotropia que ali ocorre. Os outros dois modelos consideram a turbulência isotrópica mesmo
nas regiões próximas a paredes. Além disto, o modelo 2v -f estabelece que nenhuma escala de
tempo e comprimento pode ser menor que a escala de Kolmogorov, ao contrário dos modelos
k-ε e k-ω.
A medida em que a freqüência de pulsação vai aumentando, com Str´ > (10), os três
modelos de turbulência não conseguem mais prever corretamente o comportamento das
estruturas turbulentas. Entretanto, nestas freqüências o escoamento é dominado pelos termos
de inércia e de gradiente de pressão. Desta forma, embora a estrutura turbulenta não seja
corretamente prevista, o perfil de velocidade e, conseqüentemente, o fator de atrito, são
avaliados de maneira bem satisfatória.
Os resultados para o fator de atrito nas Figuras 3.44 e 3.45 mostram que a pulsação
altera fortemente o comportamento do escoamento nas regiões próximas às paredes. Nas
maiores freqüências de pulsação, observou-se que os níveis de redução do fator de atrito vão
se tornando cada vez maiores devido ao fenômeno de relaminarização do escoamento.
Conclui-se que os modelos matemáticos desenvolvidos no presente trabalho são
capazes de prever as propriedades do escoamento com uma boa precisão. Se o objetivo da
análise fosse o estudo das propriedades turbulentas, os modelos de turbulência aqui usados só
seriam satisfatórios em baixas freqüências.
CAPÍTULO 4
MODELAÇÃO DO ESCOAMENTO EM CILINDROS DE COMPRESSORES
ALTERNATIVOS
4.1. Introdução
Conforme mostrado por Matos (2002), quando o pistão se aproxima do cabeçote de
válvulas e, principalmente, quando há a abertura da válvula de descarga, inicia-se um
escoamento no cilindro em direção à válvula, conforme ilustrado na Figura 4.1. Matos (2002)
mostrou que este escoamento afeta consideravelmente as propriedades dentro do cilindro.
Os modelos encontrados na literatura que se propõem a simular o compressor,
conforme já descritos na revisão bibliográfica, modelam o cilindro como um volume integral,
avaliando muitas vezes as propriedades através de um processo politrópico de expansão e
compressão ou por meio de equações de conservação para massa, quantidade de movimento e
energia. O escoamento através da válvula de descarga é levado em consideração através das
equações de conservação mas o escoamento no interior do cilindro não é calculado.
O presente capítulo considera o desenvolvimento de um modelo simplificado para a
solução do escoamento dentro do cilindro do compressor quando o pistão se encontra próximo
ao cabeçote de válvulas. De certa forma, pode-se dizer que a metodologia sendo proposta
busca um compromisso entre aquela desenvolvida por Matos (2002), de grande precisão mas
de custo computacional elevado, e os procedimentos simplificados que, embora de custo
reduzido, não conseguem prever detalhes importantes do escoamento junto ao ponto morto
superior.
4.2. Descrição do problema
O problema a ser resolvido consiste em avaliar as propriedades do fluido refrigerante
dentro do cilindro durante um ciclo completo de compressão, incluindo a admissão de fluido
pela válvula de sucção e a exaustão do mesmo pelo sistema de descarga. A metodologia aqui
desenvolvida será acoplada com o código computacional RECIP (Ussyk, 1984) de simulação
do compressor.
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Figura 4.1. Esquema do escoamento no cilindro do compressor quando da abertura da válvula.
A simulação do ciclo de compressão do gás no cilindro foi realizada com a
combinação de duas técnicas distintas. A primeira delas é aplicada quando o pistão se
encontra afastado do cabeçote (ou placa de válvulas). Para esta parte do ciclo, as propriedades
do gás no cilindro são obtidas através de um balanço integral de massa, quantidade de
movimento e energia, conforme realizado por Deschamps et al. (2002). A figura 4.2 apresenta
um esquema simplificado da geometria, onde V(t), ρ(t), T(t) e P(t) são, respectivamente, os
valores instantâneos do volume, massa específica, temperatura e pressão dentro do cilindro.
Os parâmetros FMVS e FMVD indicam as vazões de massa das válvulas de sucção e de
descarga, respectivamente.
Quando o pistão se encontra próximo ao cabeçote, o escoamento passa a ser então
resolvido por uma metodologia diferencial unidimensional. Esta metodologia permite que
sejam avaliadas as variações das propriedades sobre a superfície do pistão, decorrentes da
abertura da válvula de descarga. Os detalhes a respeito das metodologias integral e diferencial
são descritos nas seções seguintes.
Escoamento
Simetria Radial
Palheta
CILINDRO
PISTÃO
Orifício de
Passagem
Assento da válvulas
d
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Figura 4.2. Esquema do cilindro do compressor para o pistão afastado do cabeçote de
válvulas.
4.3. O modelo integral
Basicamente, a abordagem integral se baseia na solução da equação de conservação da
massa acoplada à equação de estado do gás, aqui adotado como ideal, para obter o
comportamento instantâneo da pressão dentro do cilindro. Já para o cálculo da temperatura é
efetuado um balanço de energia dentro do cilindro do compressor. Este equacionamento segue
abaixo.
4.3.1. Equação para a pressão no cilindro
A equação da continuidade para o cilindro do compressor pode ser escrita, em um balanço
integral, da seguinte forma:
( ) tFMVDFMVSMM 0 ∆−+= (4.1)
onde M, M0, FMVS e FMVD são, respectivamente, a massa dentro do cilindro do
compressor, a massa no cilindro no tempo anterior, o fluxo de massa pelo sistema de sucção e
o fluxo de massa pelo sistema de descarga. A variável ∆t indica o intervalo de tempo
considerado na análise.
    V(t)  ρ(t)   T(t)   p(t)
FMVS FMVD
CILINDRO
Pistão
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Ao inserir na equação 4.1 a hipótese de gás ideal
RTp ρ= (4.2)
encontra-se uma equação integral para o cálculo da pressão dentro do cilindro do compressor:








∆−+= t).FMVDFMVS(
RT
Vp
V
RTp 0
00
(4.3)
onde p, T e V são, respectivamente, a pressão, temperatura e o volume do cilindro no
intervalo de tempo atual e p0, T0 e V0 são, respectivamente, a pressão, a temperatura e o
volume do cilindro no intervalo de tempo anterior. O parâmetro R representa a constante do
gás.
4.3.2. Equação para a temperatura no cilindro
Para o cálculo da temperatura no cilindro, utilizou-se um balanço de energia baseado na
Primeira Lei da Termodinâmica. Neste trabalho adotam-se as equações da energia para o
cálculo da temperatura nos formatos indicados por Todescat et al. (1993):
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(4.4)
( )t
dt
dTTT o ∆+= (4.5)
onde hw é o coeficiente de convecção para a troca de calor entre o gás e as paredes do cilindro
e fm é um parâmetro indicativo de fluxo de massa. Os índices subscritos s, d , bs, bd indicam,
respectivamente, o fluxo direto da sucção para o cilindro, fluxo direto do cilindro para a
descarga, refluxo na sucção e refluxo na descarga. Por outro lado, Ac é a área de troca de calor
entre as paredes do cilindro e o gás. O índice subscrito v refere-se à consideração de derivada
a volume específico constante (v é definido como o volume específico). A Equação 4.2 para
gás ideal é adotada na avaliação das derivadas presentes na Equação 4.4.
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Os parâmetros de energia que aparecem nas equações 4.6 a 4.8 são definidos como:
2
UhES
2
s
suc += (4.6)
2
UhED
2
d
des += (4.7)
cilhE = (4.8)
ipi Tch = (4.9)
onde Us e Ud são, respectivamente, as velocidades do gás na sucção e na descarga. A
propriedade cp é o calor específico do gás à pressão constante e h é a entalpia do gás. O índice
subscrito i que aparece na Equação 4.9 quando substituído pelos índices suc, des ou cil refere-
se à entalpia com base nas temperaturas de sucção, de descarga ou no cilindro,
respectivamente.
4.3.3. Determinação do fluxo de calor nas paredes do cilindro
O único parâmetro ainda não modelado na equação para a temperatura do cilindro
(Equação 4.4) é o coeficiente de convecção para a troca de calor nas paredes (hw). Existem na
literatura diversas correlações para o número de Nusselt (Nu) em cilindros de compressores,
sendo que neste trabalho se utiliza a equação de Lawton, referenciada por Catto (1996).
Deve-se mencionar que o objetivo do modelo aqui proposto não está focado na troca
de calor entre o gás e parede do cilindro do compressor. No entanto, a correlação deve ser
fisicamente consistente, de tal forma a dar um fechamento adequado ao cálculo da
temperatura no cilindro. Maiores detalhes quanto a diversas correlações para a troca de calor
no cilindro do compressor podem ser encontrados em Catto (1996).
As Equações 4.10 a 4.12 apresentam o detalhamento da correlação de Lawton, onde k,
D, qw, Tg(t), Tw, Re(t) e L(t) são, respectivamente, a condutividade térmica do gás, o diâmetro
do cilindro, o fluxo de calor entre o gás e as paredes do cilindro (por unidade de área), a
temperatura instantânea do gás, a temperatura na parede do cilindro, o número de Reynolds
instantâneo e o fator de compressibilidade do gás. Os parâmetros γ, α, V(t), U  e U
representam, respectivamente, a razão entre os calores específicos, a difusividade térmica do
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gás, o volume instantâneo do cilindro, a velocidade média e a velocidade instantânea do
pistão.
                 ( )( ) wg
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De posse do número de Nusselt (Nu), o coeficiente de convecção (hw) pode ser facilmente
obtido de:
D
kNuh w
⋅
= (4.13)
A área de troca de calor considerada foi a das paredes laterais do cilindro mais as áreas da
superfície do pistão e da placa de válvulas, conforme a seguir:





 pi
+pi=
4
D2)t(DLA
2
c (4.14)
onde D é o diâmetro do cilindro e L é o comprimento do mesmo
4.3.4. Implementação computacional
O cálculo da pressão no cilindro (equação 4.3) é feito diretamente, sem a necessidade de
algum esquema numérico. Para a equação 4.4 poderia-se adotar um mecanismo explícito de
cálculo, onde a temperatura no lado direito da equação seria aproximada pelo valor no tempo
anterior, tornando o processo de cálculo bastante simples. Optou-se, entretanto, em adotar
uma abordagem implícita, onde a temperatura no cilindro foi resolvida da equação 4.4 através
do método numérico e iterativo de Newton-Raphson. Maiores detalhes quanto a este método
podem ser encontrados em Patel (1994) ou Dalcídio et al. (1994).
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Resolvendo-se primeiramente a temperatura no cilindro de forma implícita (Equação 4.4)
e posteriormente a pressão no cilindro (Equação 4.3) garante-se um sistema quase que
totalmente implícito, uma vez que a equação da energia (Equação 4.4) foi escrita de forma a
não ter termos de pressão, o que poderia tornar o cálculo iterativo.
O único termo que é avaliado de forma explícita é o fluxo de calor entre as paredes do
cilindro e o gás, que utiliza a temperatura do gás no tempo anterior.
4.4. O modelo diferencial
Definida a metodologia integral de cálculo a ser utilizada quando o pistão se encontra
afastado do cabeçote de válvulas, descreve-se nesta seção a metodologia diferencial
empregada para a solução do escoamento junto ao cabeçote (placa de válvulas), originado
pela abertura da válvula de descarga.
4.4.1. Geometria e Condições de Contorno
Segue na Figura 4.3 um esquema da geometria a ser resolvida, já incluindo as
condições de contorno do problema. Vários pontos são identificados na Figura 4.3, conforme
a lista a seguir:
a) Parede do cilindro: superfície onde são prescritas condições de velocidade nula e
de temperatura; esta última extraída do RECIP.
b) Superfície do pistão: em cada posição do ciclo, o pistão se encontra em uma
posição diferente, fazendo com que a malha se deforme com o tempo.
c) FMVS e FMVD: Fluxos de massa pelas válvulas de sucção e de descarga,
respectivamente.
d) FMVP: fluxo de massa entre a folga entre o pistão e o cabeçote e o orifício de
descarga.
e) Orifício de descarga: este orifício é denominado “modificado” porque, além do
orifício de descarga propriamente dito, engloba também um volume formado pela
folga entre o pistão e o cabeçote na região central, de diâmetro igual ao do orifício.
f) Eixo de simetria: o problema apresenta um eixo de simetria radial.
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Figura 4.3 - Condições de contorno para a formulação diferencial.
Na figura 4.4 são identificados os seguintes parâmetros geométricos utilizados no modelo:
Hori - altura do orifício de descarga; Rori - raio do orifício de descarga; R(i) - raio para um
volume de controle de índice i; Rcil - raio do cilindro; δ - distância entre o pistão e o
cabeçote; Acis - área de cisalhamento do volume de controle; Atrans - área transversal do
volume de controle; dx - comprimento do volume de controle.
 
Figura 4.4 - Dados geométricos do problema
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As áreas de cisalhamento, Acis, e transversal, Atrans, são definidas de acordo com as
seguintes expressões:
δ⋅⋅pi= )i(R2A trans (4.15)
r))1i(R)i(R(2A cis ∆⋅−+⋅pi= (4.16)
4.4.2. Hipóteses simplificativas
O modelo diferencial proposto aqui adota as hipóteses de gás ideal, escoamento
unidimensional (ao longo da direção radial) e parede do cilindro lisa (sem rugosidade). Deve
ser observado que, por conveniência, adota-se um balanço integral para o orifício de descarga.
Uma vez o escoamento segue uma formulação unidimensional, as forças viscosas nas paredes
devem ser avaliadas através de uma correlação de fator de atrito. Com esta finalidade, define-
se inicialmente um número de Reynolds baseado no diâmetro hidráulico:
µ
⋅⋅ρ
=
hDuRe (4.17)
onde ρ, µ, u são, respectivamente, a massa específica, a viscosidade e a velocidade do fluido.
O diâmetro hidráulico (Dh) é definido como:
δ⋅= 2Dh (4.18)
      De posse do número de Reynolds, o fator de atrito (f) pode ser calculado pela equação de
Blasius para escoamento turbulento
25,0Re
3164,0f = (4.19)
ou, caso o escoamento seja laminar, através de f = 96/Re. Com o fator de atrito pode-se então
obter a tensão na parede τw via a seguinte relação:
2
w
u
8f
ρ
τ
= (4.20)
e, conseqüentemente, a força de cisalhamento (= τw Acis).
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Caso uma rugosidade seja assumida na parede do cilindro, a equação de Blasius deve ser
substituída por uma equação mais completa, como aquela de Colebrook (Fox e McDonald,
1995):



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

⋅
+⋅−= 5,05,0 fRe
51,2
7,3
D/elog2
f
1 (4.21)
onde e/D é a rugosidade relativa da parede.
4.4.3. Equações governantes
O modelo diferencial resolve as seguintes equações de conservação:
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onde τw representa a tensão de cisalhamento atuando nas superfícies do cabeçote e do pistão,
separadas por uma afastamento δ.
Energia:
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onde q&  e h0 representam, respectivamente, o fluxo de calor através das paredes do cilindro e a
entalpia de estagnação (= cpT + u2/2).  A derivada substantiva Dp/Dt engloba as parcelas local
e convectiva.
As equações acima podem ser integradas na direção radial, utilizando um volume de
controle elementar, conforme ilustra a figura 4.5. Nesta figura os parâmetros Acis, Atrans, ∀, φ,
e m&  representam, respectivamente, a área de cisalhamento, a área transversal e o volume do
volume de controle, o escalar carregado para dentro deste volume e o fluxo de massa através
das faces deste.
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Figura 4.5 – Volume de controle elementar para a dedução das equações de conservação.
As equações de transporte integradas na direção “r” são expressas como a seguir:
Continuidade:
( ) 0mm
t io
=−+∀ρ
∂
∂
&& (4.25)
Quantidade de movimento:
( ) [ ] [ ] xio Fumum u t =−+∀ρ∂
∂
&& (4.26)
onde Fx representa o somatório das forças de superfície atuando sobre volume de controle,
conforme descreve a expressão 4.27, com ∆p representando a diferença de pressão entre as
faces deste volume.
ciswtransx AApF ⋅τ+⋅∆= (4.27)
Energia:
( ) [ ] [ ] oii0o00 QQqDt
Dph mh mh 
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&&&&
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∂ (4.28)
onde Q&  representa a parcela de energia térmica que atravessa as faces do volume de controle
por difusão.
O fluxo de calor que atravessa as paredes do cilindro, q, foi modelado de maneira
similar à análise integral do problema apresentada na seção 4.3, utilizando a equação 4.10.
Face “o”Face “i”
   ρ, T, p
iim φ& oom φ&
∆r
AtransAcis
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Realizou-se uma ponderação na massa a fim de inserir uma parcela desta energia em cada
volume de controle, da seguinte forma:
( )
∑
=
∀ρ
∀ρ
⋅⋅= N
1i
ii
ii
trocaw Aqq (4.29)
onde o índice subscrito i e o índice sobrescrito N  representam, respectivamente, um volume
de controle particular e número total destes.
4.4.4. Metodologia de solução
As equações governantes foram discretizadas espacialmente pelo método de volumes
finitos e a discretização temporal foi feita implicitamente. O acoplamento entre os campos de
pressão e de velocidade foi realizado através do algoritmo SIMPLEC para escoamentos a
qualquer velocidade (Maliska, 1995).
Utilizou-se um arranjo desencontrado para a malha, com a velocidade disposta nas faces
dos volumes de controle e pressão, temperatura e massa específica armazenadas no centro do
volume, conforme indicado na Figura 4.6.
O esquema de interpolação utilizado para as propriedades nas faces foi o PLDS (“Power
Law Diferencing Scheme”), com a exceção da interpolação da massa específica no
acoplamento pressão-velocidade (SIMPLEC), realizado com o esquema UDS (“Upwind
Diferencing Scheme”).
O sistema linear gerado pelas equações algébricas provenientes da discretização foi
resolvido através do algoritmo TDMA. Maiores detalhes quanto à metodologia de cálculo
podem ser obtidos em Maliska (1995).
Figura 4.6 – Arranjo desencontrado para o modelo diferencial.
ρi, pi,Tiρi-1, pi-1,Ti-1 ρi+1, pi+1,Ti+1
ui-1 ui
Volume de controle para a velocidade
Volume de controle para os escalares
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Todas as equações de transporte quando discretizadas podem ser escritas na seguinte
forma geral:
Saaa EeWwPp +φ⋅+φ⋅=φ⋅ (4.30)
Para a equação de conservação da quantidade de movimento tem-se:
( ) ( )( ) )w(transwwww A0,FmaxPADa ⋅+⋅=   , (4.31)
( ) ( )( ) )e(transeeee A0,FmaxPADa ⋅−+⋅= (4.32)
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onde F e D representam, respectivamente, os termos associados aos transportes convectivo e
difusivo da quantidade de movimento. Por outro lado, P denota o número de Peclet local. Os
índices subscritos e e w identificam as faces do volume de controle (“west” e “east”,
respectivamente) e o sub índice 0 refere-se a propriedades no passo de tempo anterior.
As equações anteriores se aplicam a todos os volumes de controle, com exceção do
volume disposto na região de contração ou expansão, conforme mostrado na figura 4.7. Nesta
região pode-se ter uma expansão da folga para o volume do orifício caso o fluxo seja positivo,
ou seja, da parede lateral do cilindro em direção à válvula de descarga, ou uma contração no
caso do fluxo ser negativo. Para o volume sobre a singularidade, resolve-se a seguinte
equação (Escanes et al., 1996):
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onde i e o representam, respectivamente, a região a montante e a jusante da singularidade. As
variáveis fm, u e As representam, respectivamente,
 
o fluxo de massa que vai da folga pistão -
cabeçote para o orifício de descarga modificado, a velocidade do escoamento na singularidade
e a área transversal na singularidade. O parâmetro Cc representa o coeficiente de contração e
σo e σi  as razões entre as áreas transversais Afolga  e Acamara:
δ⋅⋅pi⋅= orialgfo R2A (4.39)
( )orioricamara HR2A +δ⋅⋅pi⋅= (4.40)
Se fm for positvo, tem-se que:
algfo
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oic A
A
     ;     0,1     ;      0,1C =σ=σ= (4.41)
No entanto, se o fluxo de massa pela singularidade (fm) for negativo, a singularidade atua
como uma contração, e utiliza-se um coeficiente de contração (Cc) obtido por Potter (obtido
de Fox e McDonald,1995):
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O último termo do lado direito da equação 4.38 fornece a variação transiente da quantidade de
movimento na singularidade, onde leff (= 0.5 dx) é um “comprimento efetivo”. Com este
termo procura-se quantificar também o efeito da inércia do fluido sob aceleração e
desaceleração no orifício (maiores detalhes quanto à geometria podem ser vistos na Figura
4.7).
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Figura 4.7 - Regiões de expansão e contração para a singularidade.
As equações algébricas provenientes da discretização da equação de conservação da
energia adotam o mesmo esquema de interpolação para as propriedades nas faces (PLDS). No
entanto, pelo fato de ser empregado um arranjo desencontrado para a malha, o centro dos
volumes de controle para a temperatura encontra-se nas faces dos volumes para a velocidade
(Figura 4.6). Assim, as áreas transversais dos volumes de controle para a temperatura (faces e,
w) não são as mesmas dos volumes para a velocidade.
As equações algébricas para a energia podem ser escritas como:
( ) ( )( ) )w(transwwwpw A 0,Fmax    PAD ca += (4.43)
( ) ( )( ) )e(transeeepe A 0,Fmax    PAD ca −+= (4.44)
t
M c
aaa
0
p
wep ∆
++= (4.45)
r
D
∆
Γ
=      ;     k=Γ (4.46)
( )
q
2
uAtransF
2
uAtransF
2
u
t
M
2
u
t
M
x
p
u
t
pp
t
)TM(c
S
2
e
ee
2
w
ww
2002000
p
+⋅⋅−
⋅⋅+







∆
+







∆
−







∂
∂
+
∆
−∀+
∆
⋅
=
(4.47)
Afolga (i)
Acamara (o)
fm > 0
fm< 0
Capítulo 4 – Modelação do escoamento em cilindros de compressores alternativos 77
onde T, ∀ , p e M  são, respectivamente, a temperatura, o volume, a pressão e a massa dentro
do volume de controle. O fluxo de calor entre as paredes do cilindro e o gás (Equação 4.27)
bem como as demais variáveis já foram definidas anteriormente. As expressões são as
mesmas A(|P|), P e F indicadas nas equações (4.34) e (4.36).
Novamente, deve ser mencionado que as equações acima se aplicam para os volumes de
controle da folga entre o pistão e o cabeçote. Para orifício de descarga modificado utiliza-se
uma equação baseada em um balanço integral de energia, considerando fluxos de energia que
entram pela sucção e pela folga pistão-cabeçote, bem como o fluxo de energia que sai pela
descarga. Além disto, são considerados os transientes dentro do próprio orifício. Fazendo
desta forma, a equação algébrica para o orifício fica da seguinte forma:
( ) ( )[ ]qeFMVSeFMVPeFMVDtppTcM
cM
1T spd
00
p
0
p
−⋅−⋅−⋅⋅∆−−∀+⋅⋅
⋅
= (4.48)
onde para o sub índice j igual aos sub índices p,s,d (equação 4.52) tem-se:
2
u
Tce jjpj +⋅= (4.49)
As variáveis FMVP, FMVS e FMVD estão definidas da figura 4.3. As variáveis ep, es e ed
são, respectivamente, a energia transportada (cinética mais entálpica) da folga pistão cabeçote
para o orifício, da sucção para o orifício e do orifício para a descarga. O valor da temperatura
utilizado para o cálculo da entalpia é avaliado via esquema de interpolação UDS. Por
exemplo, caso haja um fluxo do orifício para a descarga (fluxo direto), a temperatura (Td) a
ser utilizada é a temperatura do próprio orifício, caso o fluxo seja inverso (refluxo) a
temperatura (Td) é a temperatura da câmara de descarga. Esta análise é feita para as demais
variáveis (folga e sucção).
Convém observar que as quantidades referentes à descarga e à sucção (FMVS, FMVD, us
e ud) não são resultados do modelo aqui proposto, mas sim obtidas do código de simulação do
compressor (RECIP).
O algoritmo SIMPLEC para qualquer velocidade procura corrigir o campo de pressão do
escoamento de tal forma a satisfazer a continuidade (Maliska, 1995). O conjunto de equações
a ser resolvido na metodologia SIMPLEC pode ser escrito como a seguir:
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A variável p’ representa a correção de pressão a ser aplicada ao campo de pressão do
escoamento. Além disto:
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Na equação 4.59 os termos Cρi e R são, respectivamente, o termo de linearização da
equação de estado do gás para a pressão e a constante do gás. O índice subscrito i é um índice
genérico, podendo representar W, P e E nas expressões 4.51 a 4.52. Outro termo presente
neste conjunto de equações é a função peso γ para a interpolação das propriedades nas faces.
No presente trabalho adotou-se o esquema de interpolação UDS para as equações da correção
de pressão. Neste esquema, γ assume os valores +1/2 e -1/2 dependendo de a velocidade ser
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positiva ou negativa, respectivamente. O índice sobrescrito “*” encontrado em algumas das
equações anteriores é um indicador de que as variáveis são avaliadas na iteração anterior. Já o
termo deu (equação 4.54) refere-se ao coeficiente de correção do campo de velocidades tendo
em vista o novo campo de pressão encontrado:
'
e
u
e
*
ee pduu ∆⋅−= (4.60)
sendo ∆pe’ a diferença entre as correções de pressão nas faces do volume de controle para a
velocidade (região cinza na figura 4.6).
Para o orifício de descarga modificado, o valor da correção da pressão é feito de maneira
semelhante aos demais volumes, com a única diferença de que os termos referentes à face
leste do volume de controle são avaliados explicitamente por meio dos fluxos na descarga e
na sucção. Assim, para o volume do orifício modificado tem-se que:
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A velocidade na entrada da câmara, representada pela região de singularidade na figura
4.7, é então corrigida através da equação 4.60.
Com as equações apresentadas nesta seção pode-se montar um procedimento iterativo
para calcular os campos de pressão, velocidade e temperatura ao longo da folga pistão
cabeçote. Um fluxograma do procedimento iterativo é apresentado na figura 4.8. Nesse
fluxograma, ERMAX é o resíduo máximo aceitável para as variáveis (não necessariamente o
mesmo para pressão, temperatura e velocidade), REST, NITER1 e NITER1 MÁX são,
respectivamente, o resíduo, o número de iterações efetuado e o número máximo de iterações
para a equação da energia. Os parâmetros RESQM, RESP e NITER2 MÁX são,
respectivamente, os resíduos para a quantidade de movimento, para a correção da pressão e o
número máximo de iterações efetuado para estas variáveis.
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Figura 4.7 – Fluxograma do processo iterativo de cálculo para a metodologia diferencial.
4.5. O acoplamento entre a metodologia integral e a metodologia diferencial
Tendo sido apresentadas as duas metodologias para a solução das propriedades dentro do
cilindro, resta ainda definir a forma de acoplamento entre elas.
Quando o procedimento de solução é trocado da metodologia integral para a formulação
diferencial o processo é bastante simples, pois somente necessita-se a inicialização do campo
de velocidades, pressão, temperatura e massa específica com os valores obtidos com a
metodologia integral. Deve-se, no entanto, garantir que os efeitos de proximidade entre o
pistão e o cabeçote de válvulas ainda não sejam importantes, a fim de evitar que algum efeito
inicial dessa proximidade seja perdido e resulte em um transiente incorreto. Resultados da
análise de sensibilidade dos efeitos de proximidade serão mostrados posteriormente.
Quando a troca de metodologia acontece da diferencial para a integral, há a
necessidade de transformar os campos de propriedades do escoamento em propriedades
médias, os quais serão usados com condição inicial da metodologia integral. As expressões
utilizadas para o cálculo dessas propriedades médias são apresentadas a seguir.
Resolve quantidade de movimento
Corrige o campo de pressão
RESQM e RESP SÃO maiores
que ERMAX ou NITER2 é menor
que NITER2 MÁX ??
REST é maior que ERMAX ou NITER1 é
menor que NITER1 MÁX ??
Resolve energia
Atualiza geometria
Atualiza variáveis do
tempo anterior (u,P,T)
SIM
NÃO
SIM
NÃO
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a) Massa específica média
Para este cálculo basta apenas dividir a massa total no cilindro pelo volume do mesmo:
cil
cil
media V
M
=ρ (4.65)
onde Mcil e Vcil são, respectivamente, a massa de gás dentro do cilindro e o volume do
mesmo.
b) Pressão média
Com relação à pressão média no cilindro, há duas formulações possíveis. A primeira se
baseia em uma média ponderada na área, onde a pressão de cada volume é multiplicada pela
área do pistão englobada por este volume. Somando-se estes valores obtêm-se a força sobre o
pistão e a divisão deste valor pela área do pistão fornece a pressão média:
∑
=
∑
=
=
N
1i
iA
N
1i
iAip
mediap (4.66)
 A segunda formulação baseia-se em uma ponderação para a pressão que garanta uma
coerência termodinâmica com as demais propriedades. Assim, utilizou-se uma ponderação na
massa para a quantidade de energia p/ρ, o que resulta em uma média volumétrica para a
pressão, conforme ilustra equação 4.67. Esta foi a relação empregada no modelo
desenvolvido.
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ii
media
V
Vp
p (4.67)
c) Temperatura média
A temperatura média (Tmedia) é obtida através de uma ponderação na massa para energia
entálpica (cpT). Para calor específico constante (cp) a ponderação na massa para a propriedade
temperatura fornece:
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4.6. Resultados e Discussões
Os objetivos desta seção são apresentar e analisar resultados da simulação do
compressor com as metodologias integral e diferencial, descritas anteriormente. O enfoque da
análise é o cilindro do compressor, considerando as variações espacial e temporal do fluido
refrigerante, sendo que os demais elementos, tais como válvulas, sistemas de sucção e
descarga, não são objetos de uma modelação diferente daquela já existente no código RECIP
(Ussyk, 1984).
4.6.1. O compressor
Na presente análise estará sendo considerado um compressor alternativo da Empresa
Brasileira de Compressores S.A. (EMBRACO), utilizado em aplicações para refrigeração
doméstica. Este compressor apresenta uma capacidade de refrigeração de aproximadamente
600 Btu/h, um consumo em torno de 100W, e uma rotação de aproximadamente 3600 rpm.
4.6.2. Resultados via formulação integral
Com o objetivo de melhor avaliar a metodologia híbrida desenvolvida neste trabalho,
inicialmente são apresentados resultados obtidos com a formulação integral em todo o ciclo
de compressão.
A figura 4.8 apresenta o resultado numérico da variação da pressão no cilindro ao
longo de um ciclo de compressão, representada na forma de um diagrama pressão–volume do
cilindro. Os dados experimentais que também aparecem na figura 4.8 são obtidos através de
uma tomada de pressão na parede do cilindro. Percebe-se uma boa concordância entre os
resultados numérico e experimental, tanto na compressão como na expansão do fluido
refrigerante, indicando a consistência física da abordagem integral. Entretanto, quando se
examina na figura 4.9 a variação da pressão para a posição do ciclo onde o pistão se encontra
próximo da placa de válvulas, constata-se que o valor previsto para pressão apresenta um
desvio significativo em relação ao dado experimental. Considerando que a tomada de pressão
é realizada na parede do cilindro, a discrepância entre os resultados sugere que o escoamento
sobre o pistão em direção à válvula de descarga pode criar uma variação espacial para a
pressão, impossível de ser prevista com a metodologia integral. Desta forma, a previsão da
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pressão na parede, onde o transdutor é posicionado, passa pela adoção de uma modelagem
diferencial.
Capítulo 4 – Modelação do escoamento em cilindros de compressores alternativos 84
Volume Cilindro (cm3)
Pr
e
ss
ão
Ci
lin
dr
o
(b
a
r)
0 1 2 3 4 50
2
4
6
8
10
12
14
16
18 Experimental
Numérico - Formulação Integral
Figura 4.8 – Resultados numéricos e dados experimentais para a variação da pressão no
cilindro do compressor.
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Figura 4.9 – Resultados numéricos e dados experimentais para a variação da pressão no
cilindro do compressor (vista ampliada).
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A título de ilustração, apresenta-se na figura 4.10 o resultado numérico para a variação
da temperatura no cilindro. Para este caso, não há infelizmente dados experimentais
disponíveis.
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Figura 4.10 – Resultados numéricos para a temperatura do gás no cilindro do compressor.
4.6.3. Resultados via formulação híbrida (integral e diferencial)
Tendo em vista as limitações observadas com a abordagem integral para a
determinação da variação da pressão no momento da abertura da válvula de descarga, há a
necessidade da utilização da metodologia diferencial.  Esta seção traz os principais resultados
obtidos com a nova metodologia.
A primeira análise a ser apresentada é relacionada a testes de sensibilidade, realizados
para validação dos resultados numéricos. Os parâmetros testados foram:
• Discretização no tempo;
• Discretização espacial: número de volumes na folga entre pistão e cabeçote;
• Ponto de acoplamento entre as metodologias integral e diferencial: conforme
explicado na seção 4.4, é necessário avaliar a melhor posição do ciclo para a troca de
metodologia (integral para diferencial, ou vice-versa);
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• Comprimento efetivo: este termo aparece na equação 4.38 e seu valor é de
difícil quantificação. Uma análise de sensibilidade dos resultados em relação a este parâmetro
é oportuna, a fim de indicar a necessidade, ou não, de sua quantificação precisa.
As variáveis utilizadas para a análise de sensibilidade são a pressão na parede e a
temperatura média no cilindro. Uma vez que metodologia diferencial permite avaliar a
pressão na parede, ao contrário da integral, torna-se possível uma comparação direta entre o
resultado numérico e o dado experimental.
a) Análise de sensibilidade para a discretização temporal
No presente item foram avaliados três níveis de discretização temporal, conforme
ilustra a tabela 4.1. Os resultados para a pressão nas figuras 4.10 e 4.11 e temperatura no
cilindro na figura 4.12 deixam claro que a solução numérica se mostrou insensível em relação
às discretizações temporais testadas, indicando que o ciclo pode ser divido em número
relativamente reduzido de intervalos de tempo.
Tabela 4.1 – Discretizações temporais para os testes de sensibilidade da solução numérica.
Simulações Número de intervalos Tamanho do intervalo (s)
Transiente 1 6283 2,713 × 10 -6
Transiente 2 12566 1,356 × 10 -6
Transiente 3 31415 6,78  × 10 -7
b) Análise de sensibilidade para a discretização espacial
Os três níveis de discretização espacial para o escoamento na direção ao longo da
folga entre as superfícies do pistão e da placa de válvulas são aqueles da tabela 4.2. Um
esquema da malha computacional é ilustrado na Figura 4.4. Ao se verificar os resultados
obtidos nas figuras 4.13 e 4.14, principalmente àquele obtido para a pressão na parede,
constata-se que a solução tende a convergir para um único valor à medida que se refina a
malha, e que a malha intermediária com 80 volumes já é satisfatória.
Tabela 4.2 – Discretizações espaciais empregadas nos testes de sensibilidade.
Simulações Número de volumes
Malha 1 40
Malha 2 80
Malha 3 120
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Figura 4.10 – Resultado de pressão na parede do cilindro para diferentes discretizações
temporais.
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Figura 4.11 – Resultado de pressão na parede do cilindro para diferentes discretizações
temporais (zoom na região de descarga).
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Figura 4.12 – Resultado de temperatura média no cilindro para diferentes discretizações
temporais (zoom na região de descarga).
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Figura 4.13 – Resultado de pressão na parede do cilindro para diferentes discretizações
espaciais (zoom na região de descarga).
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Figura 4.14 – Resultado de temperatura média no cilindro para diferentes discretizações
espaciais (zoom na região de descarga).
c) Estudo do ponto de acoplamento entre as metodologias integral e diferencial
Conforme já detalhado na seção 4.5, a definição do ponto onde ocorre a mudança de
metodologia (integral para diferencial e vice-versa) é muito importante. Por exemplo, se a
mudança de metodologia ocorrer muito tardiamente, quando o pistão já se encontra muito
próximo da placa de válvulas, informações importantes sobre o escoamento na folga podem
se perder e, conseqüentemente, o transiente resolvido a partir daí pela formulação diferencial
ficar comprometido. Da mesma forma, na troca da formulação diferencial para a formulação
integral deve-se garantir que os efeitos do escoamento já não são mais importantes. Para
atingir estes objetivos foram avaliados três diferentes pontos de troca entre uma e outra
metodologia, conforme ilustrado na tabela 4.3, buscando verificar eventuais descontinuidades
e diferenças nos resultados das variáveis. Para se ter uma idéia do nível de proximidade entre
o pistão e o cabeçote, segue também na tabela 4.4 os valores aproximados para o parâmetro
adimensional L/D, onde L é folga entre o pistão e a placa de válvulas e D é o diâmetro do
cilindro (= 21mm).
Ao se observar, nas figuras 4.15 a 4.17, os resultados obtidos com as três posições de
troca, principalmente para os resultados de pressão na parede da figura 4.15, que não
ocorreram grandes modificações nos resultados obtidos. Existe no entanto uma diferença
marginal quando da utilização do ponto de troca 3, sugerindo que pontos de troca para folgas
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menores que este nível podem comprometer o transiente sendo resolvido. A figura 4.17 traz
uma visão ampliada da variação da pressão na parede no ponto onde as metodologias são
trocadas. Observa-se que praticamente não há descontinuidades, implicando que o valor da
pressão média no cilindro é próxima do valor na parede pois ali o efeito do escoamento é
desprezível.
Tabela 4.3 – Discretizações espaciais empregadas pelas presentes simulações.
Simulações Pressão (bar) δ/D
Troca 1 5 0,17
Troca 2 10 0,085
Troca 3 12 0,070
δ
∅  D
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Figura 4.15 – Resultado de pressão na parede do cilindro para diferentes pontos de troca entre
a metodologia integral e diferencial (zoom na região de descarga).
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Figura 4.16 – Resultado de temperatura média no cilindro para diferentes pontos de troca
entre a metodologia integral e diferencial (zoom na região de descarga).
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Figura 4.17 – Pressão na parede do cilindro no momento da troca entre as metodologias
integral e diferencial.
Capítulo 4 – Modelação do escoamento em cilindros de compressores alternativos 93
d) Análise do comprimento efetivo
Nesta seção procede-se uma análise da sensibilidade dos resultados em relação ao
valor de comprimento efetivo, Lef, empregado na solução da equação de conservação da
quantidade de movimento para a singularidade. Nas simulações considerou-se o valor de
referência (Lef = 0,5 dx) e outros dois: um deles com um comprimento duas vezes maior (2,0
Lef) e outro duas vezes menor (0,5 Lef).
Resultados de pressão e temperatura nas figuras 4.18 e 4.19 mostram-se totalmente
insensíveis às modificações do comprimento efetivo. Esta constatação é positiva, pois apesar
da incerteza na quantificação de Lef, erros no seu valor não serão significativos nos resultados.
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Figura 4.18 – Pressão na parede do cilindro para diferentes valores de Lef.
Volume cilindro (cm3)
Te
m
pe
ra
tu
ra
Ci
lin
dr
o
(C
e
ls
iu
s)
0 0.25 0.5 0.75125
130
135
140
145
150
155
160
0,5 * LEF
1,0 * LEF
2,0 * LEF
Figura 4.19 – Temperatura média no cilindro para diferentes valores de Lef.
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4.6.4. Distribuição de pressão e velocidade na folga pistão - cabeçote
Tendo sido realizada uma série de testes para a validação dos resultados, esta seção se
concentra na análise dos resultados de pressão e velocidade característicos da folga entre
pistão e placa de válvulas, quando o pistão se encontra próximo ao ponto morto superior.
A figura 4.20 ilustra a distribuição de velocidade do escoamento na folga pistão-
cabeçote para diferentes posições do pistão.  Pode-se observar que mesmo antes da abertura
da válvula de descarga (L/D = 0,048) já existe uma movimentação do fluido em direção ao
centro do cilindro (orifício de descarga modificado). Isto ocorre devido ao fato de que uma
parcela da deformação volumétrica atua no aumento da massa específica (escoamento
comprimido) e outra na movimentação do fluido, o qual é forçado para a região central do
cilindro. Conforme a figura 4.21 mostra, a distribuição de pressão decai da parede até a
entrada da região do orifício de descarga, devido aos efeitos do atrito viscoso e da expansão
do escoamento. Quando o escoamento passa pela a expansão no volume formado na região
central do cilindro, ilustrado na Figura 4.7, ocorre uma elevação da pressão devido à
diminuição da velocidade.
Quando o pistão está mais próximo ainda da placa válvula (L/D = 0,038), a válvula de
descarga já iniciou sua abertura e os níveis de velocidade são bastante consideráveis.
Novamente pode-se perceber a recuperação da pressão quando da passagem do escoamento
pela expansão. Com a saída do fluido refrigerante pela válvula de descarga, a quantidade de
massa dentro do cilindro diminui, reduzindo os níveis de pressão, conforme mostra a figura
4.20 para os afastamentos L/D = 0,019 e 0,0048.
Na condição de menor afastamento, L/D = 0,0048, percebe-se a maior diferença nos
níveis de pressão ao longo da folga. Este resultado é fisicamente consistente, pois à medida
que o pistão se aproxima do cabeçote, a força devido ao atrito viscoso aumenta. O efeito
combinado da restrição do escoamento devido à folga reduzida e ao movimento ascendente do
pistão, forçando o fluido na direção da válvula de descarga, faz com que a pressão se eleve
junto à parede do cilindro. A aceleração elevada do escoamento decorre da expansão do fluido
e pela redução da área transversal ao longo da folga. O aumento da velocidade ao longo do
folga eleva ainda mais o atrito viscoso.
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Figura 4.20 – Velocidade radial do escoamento na folga pistão-cabeçote para diferentes
posições do pistão.
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Figura 4.21 – Distribuição de pressão na folga pistão-cabeçote para diferentes posições do
pistão.
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4.6.5. Comparativo entre a metodologia completamente integral e a formulação diferencial
Observa-se na figura 4.22 que o modelo diferencial capta detalhes da variação de
pressão que estão mais em linha com os dados experimentais do que aqueles da formulação
integral. De fato, enquanto esta última obtém o valor médio da pressão no cilindro, a
formulação diferencial prevê a presença de dois picos de pressão na região próxima ao
cabeçote de válvulas. Este comportamento, também verificado por Matos (2002), está
diretamente relacionado ao escoamento sobre o pistão. Quando se atinge o primeiro pico de
pressão, há a abertura da válvula de descarga, o que induz um esvaziamento do cilindro e
conseqüentemente uma redução da pressão na região próxima à parede. Durante o período de
abertura da válvula de descarga o pistão continua se aproximando do cabeçote de válvulas,
aumentando, por conseguinte, a restrição ao fluxo em direção à válvula de descarga. Chega-se
em um determinado momento onde a restrição ao escoamento imposta pela proximidade
pistão cabeçote assume tal importância que se inicia uma elevação da pressão na parede, já
que o pistão continua se aproximando do cabeçote de válvulas e o escoamento fica cada vez
mais restringido.
A figura 4.23 mostra uma comparação entre os resultados das duas formulações para a
temperatura média no cilindro. Pode-se notar uma diferença pequena entre os resultados, mas
não com o mesmo nível verificado para a pressão. Naturalmente, o motivo principal desta
concordância se deve ao fato de que ambos os resultados são para o valor médio de
temperatura no cilindro.
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Figura 4.22 – Comparação entre resultados de pressão das formulações integral e diferencial.
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Figura 4.23 – Comparação entre resultados de temperatura das formulações integral e
diferencial.
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4.7. Limitações do modelo
Com base nos resultados apresentados nas seções anteriores, pode-se concluir que o
modelo desenvolvido é capaz prever fenômenos físicos associados ao escoamento na folga
entre pistão e placa de válvulas, junto ao ponto morto superior. Apesar desses resultados
encorajadores, deve-se lembrar que o modelo é bastante simplificado e possui algumas
limitações merecedoras de análise.
Inicialmente, como a presente formulação diferencial é unidimensional, há a
necessidade de modelar as forças de atrito viscoso junto às paredes da placa de válvula e do
pistão. O fator de atrito empregado para este fim é um conceito aplicado a escoamentos
plenamente desenvolvidos e estacionários. Uma vez que o escoamento em questão está em
aceleração, o uso de correlações clássicas para o fator de atrito pode introduzir erros nos
resultados. Uma vez que a expansão do fluido ao longo da folga é provocada em parte pelo
atrito, uma forma de minimizar os erros poderia ser obtida via CFD, gerando um conjunto de
dados para o fator de atrito a partir da simulação de escoamentos sob diferentes acelerações.
Poderia-se então obter e aplicar uma nova correlação para o fator de atrito no presente modelo
que leve em consideração efeitos de inércia.
Outra limitação da formulação desenvolvida é o cálculo do fluxo de calor na parede do
cilindro. Por não resolver por completo o escoamento dentro do cilindro, o fluxo de calor nas
paredes precisa ser avaliado através de correlações para o número de Nusselt. Catto (1996), ao
resolver o escoamento no interior do cilindro de um compressor via CFD, indicou que há uma
defasagem entre a diferença de temperatura média do gás e do cilindro em relação ao fluxo de
calor nas paredes. Deste modo, a utilização de correlações clássicas de transferência de calor
prejudica em muito a precisão dos resultados. A correlação adotada para o número de Nusselt
no presente trabalho foi desenvolvida especificamente para aplicação em cilindros de
compressores e, por esta razão, os erros possivelmente são minimizados.
Do ponto de vista geométrico, o modelo diferencial desenvolvido só pode ser
considerado em situações onde a válvula de descarga se encontra no centro do cilindro, em
vista da condição axissimétrica. Esta é uma situação difícil de ser encontrada em
compressores de refrigeração.
A maior limitação da presente metodologia é, no entanto, o fato de não resolver o
escoamento através da válvula de descarga do compressor. Por se tratar de uma formulação
unidimensional, os efeitos do escoamento na região da válvula de descarga, ilustrada na figura
4.24, não podem ser resolvidos e precisam ser aproximados por alguma correlação.
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Figura 4.24 – Região de escoamento através da válvula de descarga.
Muitos códigos de simulação de compressores utilizam correlações para o cálculo do
escoamento e da força em válvulas, a partir da diferença de pressão entre o cilindro e as
câmaras de sucção e de descarga. Estas correlações, denominadas áreas efetivas de
escoamento e de força, são obtidas experimentalmente ou via simulação numérica do
escoamento na válvula.
O modelo computacional desenvolvido por Matos (2002) resolve o escoamento tanto
no cilindro como na válvula de descarga, não necessitando de áreas efetivas. Já o modelo
desenvolvido neste trabalho utiliza como condição de contorno o fluxo de massa que passa
pela válvula de descarga. Este dado, bem como a movimentação da válvula de descarga, é
avaliado no código RECIP (Ussyk, 1984) via áreas efetivas. Portanto, a qualidade dos
resultados obtidos neste trabalho depende da precisão dessas correlações.
Atualmente, tanto via simulação numérica como experimentalmente, as áreas efetivas
são avaliadas para a condição de palheta estacionária. Resolve-se ou mede-se o escoamento
através da válvula em diferentes posições de abertura, sem considerar, no entanto, o seu
movimento. Um dos motivos para tal procedimento é o custo computacional e a dificuldade
de técnicas experimentais para considerar o transiente da válvula. Neste sentido, o trabalho de
Matos (2002) se constitui um grande avanço, pois resolve a dinâmica da válvula sem que seja
necessário o uso de áreas efetivas.
Uma avaliação mais criteriosa de áreas efetivas, que considere a dinâmica da válvula,
pode trazer subsídios importantes para a melhora nas previsões do modelo desenvolvido neste
trabalho.
Escoamento no cilindro
Palheta
PistãoCilindro Orifício de descarga
Escoamento pela válvula
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4.8. Conclusões
O presente capítulo considerou o desenvolvimento de um modelo para o cálculo das
propriedades do fluido refrigerante no interior do cilindro de um compressor durante o ciclo
de compressão. O modelo combina duas formulações distintas. A primeira segue uma
abordagem integral, já utilizada em uma série de códigos de simulação de compressores,
envolvendo equações de conservação de massa e energia para avaliar as propriedades do
fluido. A segunda consiste em uma formulação diferencial, sendo utilizada quando o pistão se
encontra próximo à placa de válvulas, e permite a solução do escoamento na folga entre pistão
e cabeçote quando a válvula de descarga se abre. O modelo desenvolvido consegue prever
alguns fenômenos físicos importantes, não observados com a utilização da formulação
integral, observados em dados experimentais e em soluções de metodologias numéricas mais
elaboradas (Matos, 2002).
O modelo diferencial apresenta, entretanto, algumas limitações que precisam ser
ressaltadas, sendo que as mais importantes são: i) uso de correlações para escoamento
plenamente desenvolvido em duto plano para o fator de atrito usado na formulação
unidimensional; ii) emprego de geometria axissimétrica, com a válvula de descarga tendo que
ser disposta no centro do cilindro; iii) obtenção de vazão e força em válvulas através de áreas
efetivas de precisão questionável.
O grande objetivo deste capítulo foi o de desenvolver um modelo capaz de representar
as variações das propriedades fluido refrigerante no cilindro com maior precisão do que a
metodologia integral. Além disto, a metodologia deveria ter baixo custo computacional,
possibilitando a sua utilização como ferramenta de projeto dentro do ambiente industrial.
Apesar de suas limitações, a metodologia desenvolvida reproduz de forma satisfatória os
dados experimentais, considerando-se os objetivos acima almejados.
CAPÍTULO 5
CONCLUSÕES
5.1. Considerações Preliminares
O compressor é um componente chave de um sistema de refrigeração. A disputa de
mercado faz com que se busquem compressores cada vez mais eficientes, menos ruidosos e de
menor custo. Essa demanda obriga a busca de projetos otimizados, sendo que o auxílio de
ferramentas de simulação numérica é fundamental. De fato, o emprego da simulação
numérica pode propiciar desde uma tendência das variáveis de interesse até um resultado
confiável que dispense testes com protótipos. Além de uma economia de recursos financeiros
no desenvolvimento de um projeto, a simulação numérica permite que o tempo necessário
para a conclusão do projeto de um compressor seja reduzido.
Contudo, quanto maior o grau de refino que se deseja da ferramenta numérica, maior a
complexidade do modelo físico e, conseqüentemente, maiores são os esforços computacionais
necessários para a sua solução. Dependendo do grau de complexidade que se deseje, podem-
se ter ferramentas numéricas com custos de tempo de processamento tão elevados que
inviabilize qualquer utilização no meio industrial. Desta forma, a busca de ferramentas
numéricas capazes de prever com qualidade os fenômenos físicos analisados, e com baixo
custo computacional, se mostra uma necessidade atual de desenvolvimento.
É exatamente dentro do contexto de modelos físicos simplificados e ferramentas
numéricas de baixo custo que se insere o presente trabalho, buscando alternativas viáveis para
a análise de escoamentos transientes que ocorrem em compressores alternativos.
Conforme já descrito na revisão bibliográfica, existem diversos trabalhos relacionados
à simulação de compressores herméticos alternativos. Uma das referências mais importantes é
o trabalho de Ussyk (1984), onde foi desenvolvida uma ferramenta numérica para a simulação
de compressores. Mesmo que de maneira simplificada, variáveis de interesse, tais como
movimento de válvulas e compressão no cilindro, foram avaliadas de forma satisfatória.
Ao longo dos últimos 20 anos, muitos trabalhos foram realizados com o intuito de
melhorar o código desenvolvido por Ussyk (1984). Cada componente do compressor como,
por exemplo, filtro e válvula de sucção, eixo, pistão e motor, passou a ser analisado e
modelado de maneira mais precisa. Esses desenvolvimentos são um processo constante, pois à
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medida que os recursos computacionais evoluem, aumenta a possibilidade de se melhorar os
modelos físicos, sem inviabilizar a sua utilização devido ao custo computacional.
5.2. Análise numérica de escoamentos pulsantes em canalizações
Os filtros de sucção e de descarga do compressor são componentes extremamente
importantes do compressor, pois são responsáveis pela redução de ruído e oscilações da
pressão na entrada e saída do compressor, respectivamente. O filtro de sucção possui ainda
um papel importante nas propriedades do fluido refrigerante na entrada do cilindro, influindo
diretamente na eficiência volumétrica do compressor.
Devido aos ciclos periódicos do processo de compressão, os escoamentos nesses
filtros assumem comportamentos oscilatórios, alternando períodos de aceleração e de
desaceleração. É comum nas simulações unidimensionais a utilização de correlações clássicas
para o fator de atrito a fim de avaliar a tensão de cisalhamento na parede, desenvolvidas para
a condição de escoamento estacionário. Um dos objetivos deste trabalho foi o de obter um
modelo para a análise de escoamentos submetidos a transientes. Desta parte do trabalho
obteve-se as seguintes conclusões gerais:
• Escoamentos sob transientes têm as suas estruturas alteradas de forma
significativa;
• Em níveis elevados de transientes o escoamento pode sofrer um processo de
relaminarização, com os níveis das tensões turbulentas caindo drasticamente.
Nessas situações, o modelo de turbulência usado não é importante para a
previsão do campo de velocidade pois o termo dominante na equação do
movimento passa a ser o do gradiente de pressão. No entanto, grandezas
turbulentas não podem ser previstas por modelos baseados no conceito de
viscosidade turbulenta;
• Na condição transiente intermediários, a estrutura da turbulência é importante
na dinâmica do escoamento e o modelo 2v -f (Durbin, 1991) se mostrou o mais
adequado para a sua previsão;
• Em algumas condições de transiente, o perfil logarítmico de velocidade para a
região turbulenta não é mais respeitado, inviabilizando a utilização de modelos
de turbulência para altos números de Reynolds que adotam o conceito de
função parede;
• Existe uma defasagem angular entre a velocidade média, a tensão na parede e o
fluxo de massa em escoamentos transientes;
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• O fator de atrito instantâneo é fortemente alterado pelo transiente e, desta
forma, correlações desenvolvidas para escoamentos estacionários não são mais
válidas.
5.3. Modelação do escoamento em cilindros de compressores alternativos
Em praticamente todos os modelos para a simulação numérica de compressores
alternativos, o processo de compressão no cilindro é avaliado via a adoção de um coeficiente
politrópico ou através de um balanço de energia (primeira lei da termodinâmica).
Em ambas as abordagens não se considera o efeito do escoamento do gás dentro do
cilindro durante a abertura das válvulas. O trabalho de Matos (2002) indicou que este
escoamento na descarga é bastante importante, havendo uma variação considerável da pressão
dentro do cilindro entre a parede do cilindro e a entrada da válvula.
Outro objetivo deste trabalho foi o desenvolvimento de um modelo matemático
simplificado, e de baixo custo computacional, para a avaliação das propriedades do gás
durante o esvaziamento do cilindro. Para isto, adotou-se uma formulação integral para quando
o pistão se encontra afastado da placa de válvulas e uma diferencial para o período da
descarga. As seguintes conclusões foram obtidas:
• O modelo integral apresenta ótima concordância com os dados experimentais
quando o pistão se encontra afastado do cabeçote de válvulas, mas falha
quando o pistão se encontra próximo à placa de válvulas;
• O modelo diferencial desenvolvido é capaz de prever detalhes da variação da
pressão no cilindro indicados por dados experimentais e pelos resultados
numéricos de Matos (2002), indicando um grande potencial de
desenvolvimento;
• O modelo diferencial necessita ainda da implementação de melhorias para
melhorar o nível de concordância com os dados experimentais
• Um estudo mais detalhado sobre as áreas efetivas de força e escoamento para a
válvula de descarga quando da presença de transientes pode trazer subsídios
para a melhora do modelo aqui desenvolvido.
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5.4. Sugestões para trabalhos futuros
Para cada um dos assuntos abordados pelo presente trabalho, são apresentadas
algumas sugestões de desenvolvimentos futuros.
Análise numérica de escoamentos pulsantes em canalizações
• Utilização de modelos de turbulência mais completos, tais como o das tensões de
Reynolds e simulação de grandes escalas (LES) para melhor avaliar as estruturas da
turbulência em escoamentos submetidos a transientes elevados;
• Implementação da equação da energia ao modelo desenvolvido para considerar os
efeitos da pulsação no comportamento do coeficiente de troca de calor;
• Consideração de efeitos de compressibilidade do gás;
• Desenvolvimento de uma correlação para o fator de atrito em função de parâmetros
que caracterizem o escoamento transiente.
Modelo CFD para solução de escoamento em cilindro de compressores alternativos
• Testes do modelo desenvolvido para um número maior de condições de
funcionamento do compressor, a fim de identificar mais claramente suas eventuais
limitações;
• Introdução no modelo de equações de estado para considerar gases reais;
• Utilização de formulação explícita para as equações para diminuir o tempo de
processamento;
• Realização de uma análise do comportamento de áreas efetivas de escoamento e de
força para a válvula em movimento, uma vez que estes parâmetros afetam diretamente
as condições de contorno para o presente modelo.
• Melhorar modelagem da transferência de calor e verificar a sensibilidade dos
resultados com a variação do coeficiente de convecção entre o gás no cilindro e suas
paredes.
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